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A utilização do turbo compressor com recirculação de gases em motores de ignição por 
centelha vem sendo uma solução para aumentar a potência e ao mesmo tempo diminuir a 
emissão de NOx, e evitar a detonação. Essas duas tecnologias já são muito utilizadas em motores 
a diesel e a gasolina, mas no motor dedicado a etanol há poucos estudos. Desenvolveu-se um 
modelo fenomenológico de duas zonas para o motor aspirado, o qual foi validado com valores 
experimentais. Os dados para simular o motor turbo alimentado com EGR foram estipulados a 
partir de estudos, e utilizou-se valores típicos da literatura, que se adequassem com as condições 
analisadas. O modelo pode simular condições diferentes tipos motor, assim como a geometria 
e o comando de válvulas e condições de operação. O motor turbo alimentado com o EGR pode 
simular duas configurações de trocador de calor, o de alta e o de baixa pressão. O estudo 
apresentou resultados importantes quanto a utilização do intercooler do turbo compressor, tanto 
para diminuir a tendência de detonação, quanto nas emissões. Mostrou-se também que o tipo 
da configuração do trocador do EGR também auxilia na diminuição da formação dos poluentes, 
NOx e CO, e na potência do motor. A quantidade ótima a ser recirculada e a quantidade que 
atravessa a válvula waste gate dependem de cada regime de operação. O motor utilizando o 
etanol hidratado (5% água), apresentou melhores resultados, conciliando os parâmetros de 
desempenho com o menor índice de detonação comparado com o E27 (27% de etanol no 
modelo de gasolina), “gasolina Brasileira “, E85 (15% de gasolina em vol. no etanol), “gasolina 
dos EUA”, e o E100 (etanol anidro). O parâmetro mais influente para evitar a detonação é 
atrasar o ponto de ignição, mas há uma perda de potência significativa. Conciliar o ponto de 
ignição com EGR e enriquecendo a mistura obteve um melhor resultado, quanto a uma maior 
potência e evitando a detonação. A gasolina Brasileira apresentou um ponto de ignição mais 
atrasado para que não detonasse mais em relação aos demais, e o E95h foi o combustível que 
teve que atrasar menos para sair da condição de detonação do motor. O modelo matemático é 
um recurso no estudo de influências das tecnologias na performance do motor, reduzindo o 
tempo e recursos financeiros comparado com estudos experimentais. Neste trabalho apresentou 
resultados otimistas quanto a utilização do EGR para diminuir a formação de NOx e como 
evitar detonação dois fatores que prejudicam a utilização do motor turbo alimentado. 
Palavras-Chave: Modelo fenomenológico, etanol hidratado, motor turbo-alimentado, 
EGR, NOx, detonação.  
ABSTRACT 
 
The use of the turbocharger with exhaust gases recirculation (EGR) in ignition engines 
has been a solution to increase power and at the same time to reduce the emission of NOx, and 
avoid knock. These two technologies are already widely used in diesel and gasoline engines, 
but in the ethanol engine there are few studies. A phenomenological model with two-zone was 
developed for the aspirated engine, which was calibrated with experimental values. The data to 
simulate the turbocharged with EGR engine were stipulated from studies, and typical values of 
the literature were used, which were adequate with the conditions analyzed. The model can 
simulate different engine types, as well as geometry and valve control and operating conditions. 
The turbocharger with EGR engine can simulate two heat exchanger configurations, the high 
and the low pressure. The study presented important results regarding the use of the intercooler 
of the turbocharger, for to reduce the tendency of detonation as in the emissions. It has also 
been shown that the type of EGR exchanger configuration also support in decreasing the 
formation of the pollutants, NOx and CO, and in engine power. The optimum amount of 
recirculation of gases and the amount of flow mass in waste gate depend on each operating 
regime. The engine using hydrous ethanol (5% water) presented better results, reconciling 
performance parameters with the lowest detonation rate compared to E27 (27% ethanol in the 
gasoline model), "Brazilian gasoline", E85 (15 % gasoline in ethanol), "US ethanol," and E100 
(anhydrous ethanol). The most influential parameter to avoid detonation is to delay the ignition, 
but there is a significant loss of power. Reconciling the point delay of ignition with EGR and 
enriching the mixture obtained a better result, for a greater power and avoiding the knock. 
Brazilian gasoline had a later point delay of ignition so that it did not knock more in relation to 
the others, and the E95h was the fuel that had to delay less to leave the condition of knock of 
the engine. The mathematical model is a resource in studying the influence of technologies on 
engine performance, reducing the time and financial resources compared to experimental 
studies. In this work, presented optimistic results regarding the use of EGR to reduce NOx 
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A simulação de processos em motores desempenha um papel significativo na concepção 
e desenvolvimento de novas tecnologias junto aos motores, além de estudar formas para estimar 
o desempenho, reduzir o consumo específico de combustível e as quantidades de poluentes nos 
gases de escape. 
A modelagem de processos em motores contribui para melhorar o entendimento básico 
da física e da química dos fenômenos de interesse. Esta possibilidade tem se expandido com a 
capacidade de computadores para resolver as equações complexas necessárias para descrever 
os fenômenos presentes, tais como: a combustão, a taxa de transferência de calor, a eventual 
ocorrência de detonação, e a formação de poluentes, dentre outros. Atividades de modelagem 
podem trazer grandes contribuições para a engenharia em diferentes níveis de generalidade ou 
detalhe, correspondendo a diferentes estágios de desenvolvimento do modelo. Os modelos 
podem ser mais simples ou mais complexos, além dos modelos de diagnóstico e isso dependerá 
do tipo de análise que se quer realizar. 
Existem dois tipos básicos de modelos, e podem ser categorizados em: os de natureza 
termodinâmica ou os de fluidodinâmica, dependendo se as equações que o constituem tem suas 
estruturas predominantes baseadas em conservação de massa e energia ou em uma completa 
análise do movimento dos fluidos(BROMBERG; BLUMBERG, 2009). 
Os modelos de motores de combustão interna que foram desenvolvidos nas décadas de 
50,60 e 70, são para prever a pressão e a temperatura do cilindro e em alguns casos a 
composição dos gases eram determinadas em função do tempo ou de ângulo de manivela. Os 
primeiros modelos de combustão utilizaram a Primeira Lei da Termodinâmica aplicada a uma 
fase fechada, assumido que a pressão, temperatura de mistura e composição eram uniformes 
em toda a câmara de combustão,(RAMOS, 1986).  
Nos modelos termodinâmicos também há subdivisões, quanto à metodologia usada, para 
a modelagem da combustão, os modelos podem ser: diagnóstico; zero dimensional ou 
(fenomenológico); quasi dimensional e multidimensional. Nos estudos de modelagem de 
combustão, o principal objetivo é especificar a fração de massa dos gases queimados em 
qualquer momento durante o processo de combustão, para determinar a massa queimada, 
quantidade de poluentes formados. 
Neste projeto será utilizado o modelo zero dimensional ou fenomenológico, o qual 
consiste na utilização de um sistema de equações diferenciais ordinárias, associadas a uma série 
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de modelos para simular o motor. As características internas obtidas do escoamento 
representam valores fenomenológicos médios. Isto possibilita modelar completamente um 
motor a pistão, multi cilindro. Um método típico de integração das equações é o Runge-Kutta, 
neste trabalho utilizou-se o de 5a ordem. 
Os modelos termodinâmicos podem ser preditivos ou de diagnóstico. O modelo de 
diagnóstico pode ser utilizado como ferramenta para preditivo, por fornecer uma curva média 
da pressão pelo ângulo de manivela a partir dos dados experimentais e determinar a quantidade 
de combustível queimado por unidade de tempo, duração de combustão (b), fator de forma 
(m), fator de eficiência (a) e outros parâmetros. Esses modelos propõem a substituição de 
submodelos de alta complexidade ou construídos a partir de hipóteses empíricas, por valores 
médios obtidos nos experimentos. Já os modelos preditivos apresentam resultados de 
desempenho do motor, emissões e detonação por exemplo e podem ser calibrados a partir dos 
dados obtidos experimentalmente e gerados pelo modelo de diagnóstico.  
Existem softwares comerciais muito utilizados para estudos e análises de motores, como 
os parâmetros de performance, e tecnologias, estas simulações podem ser 1D e/ou 3D 
dependendo do software. O AVL Boost®, GT – POWER® e WAVE® são os três mais 
conhecidos. O GT-POWER®, um dos mais utilizados, foi projetado para simulações em regime 
permanente e transientes, modelado a partir das equações Navier–Stokes, adequadas para o 
motor e pode ser usado para simular motores de combustão interna, tanto de ignição por 
compressão (ICO) ou ignição por centelha (ICE). 
O avanço dos modelos matemáticos é devido a necessidade de se estudar e analisar 
novas tecnologias, além de não dispor de tanto tempo e custo como estudos experimentais. As 
novas tecnologias vêm principalmente para diminuir as emissões e evitar a detonação. 
A Figura 1-1 apresenta como o avanço da tecnologia para veículos pesados se adapta à 




Figura 1-1–Evolução das tecnologias para veículos pesados a fim de diminuir as emissões com o 
avanço do PRONCOVE. (LINS; MARCIANO, 2011) 
Há muitos estudos de motores turbo-alimentados com EGR em motores a compressão, 
mas em motores de ignição por centelha utilizando etanol são poucos. 
Estudos realizados com o auxílio da simulação numérica estão avançando à medida que 
o interesse do uso do etanol em motores aumenta também. BROMBERG et al., (2009) utilizou 
GT-Power® para os cálculos de desempenho do motor e predizer a ocorrência da detonação, 
utilizando a injeção de um segundo combustível (etanol ou metanol) na câmara de combustão 
no motor utilizando gasolina como combustível principal. BROMBERG et al., (2009), também 
utilizaram o mesmo software para a predição da detonação, utilizando E85 como segundo 
combustível. Outros autores também desenvolveram ou utilizam softwares comerciais para 




O etanol tornou-se reconhecido como um combustível alternativo em 1975 devido à 
crise do petróleo. No entanto, os combustíveis fósseis têm sido o principal combustível de 
veículos desde o período de invenção de motores automotivos devido à disponibilidade de 
fornecimento, custo e adequação à operação do motor (CHANSAURIA; MANDLOI, 2018). 
Um dos motivos do interesse pelo uso do etanol até 1993, antes do catalisador de 3 vias, 
era de redução de emissões em relação a gasolina, mas depois dos catalisadores e do avanço 
tecnológico, a motivação passou a estar na sua propriedade antidetonante. 
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No Brasil há muitos investimentos em pesquisas voltadas ao setor agrícola no plantio 
da cana-de-açúcar e também na etapa industrial de produção do etanol. Mas após a década de 
80 até os anos 2000, época em que as montadoras diminuíram drasticamente a produção de 
veículos com motores dedicados a etanol, houve uma estagnação no estudo de melhoramentos 
dos motores a etanol. Apesar do aparecimento dos motores flex-fluel, capazes de operar com 
etanol, há mais estudos para os motores por ignição por centelha (ICE) utilizando gasolina, ou 
a mistura dos dois combustíveis. 
Poucos esforços têm sido realizados para a utilização mais eficiente do etanol em 
motores, apesar da superioridade deste combustível em relação à gasolina, em muitos aspectos. 
Desde o surgimento dos motores flex, as vantagens do uso do etanol no Brasil têm sido 
negligenciadas em favor de uma igualdade de desempenho do motor utilizando etanol ou 
gasolina. Na verdade, os benefícios do etanol são ainda em parte ignorados, uma vez que 
projetos de motores refletem compromissos com desenvolvimentos já realizados para o uso da 
gasolina.  
O processo de adaptação para o uso do etanol em motores concebidos para utilizar 
gasolina como combustível vem desde os primeiros dias do programa Pró-Álcool, quando 
carburadores eram usados para dosar o combustível a ser queimado no motor (NIGRO; 
SZWARC, 2010), mostraram que a eficiência dos motores foi aumentando para o caso de 
utilização da gasolina como combustível (dentro do conceito flex-fuel), todavia, o inverso é 
observado quando estes utilizam etanol hidratado. 
No final da década de 1980, surgiram as pesquisas realizadas nos Estados Unidos, 
Europa e Japão que serviram de base para o desenvolvimento do primeiro motor flex  
(MESQUITA, 2009). Nos EUA, em 1992, a GM (General Motors) introduziu a tecnologia de 
carro flex, a van Lumina, com sensor capacitivo para medição do teor de álcool no combustível 
(NIGRO; SZWARC, 2010; PIACENTE, 2006). 
O futuro do etanol como combustível depende de avanços tecnológicos em todas as 
etapas de sua cadeia de produção, desde a fase agrícola até o seu consumo em motores de 
combustão interna. Para o etanol se manter competitivo como um substituto da gasolina, é 
essencial que as suas vantagens ambientais, técnicas e econômicas sejam preservadas em face 
dos avanços tecnológicos que foram introduzidos nos motores que usam combustíveis fósseis.  
O etanol apresenta propriedades que o torna competitivo frente a gasolina, pois possui 
um maior calor de vaporização, permite razões de compressão mais elevadas no motores (isto 
é, no intervalo de 11-14), portanto superando o intervalo de 6-12 usado para gasolina 
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(CHANSAURIA; MANDLOI, 2018). Desta maneira pode apresentar um rendimento 
volumétrico maior também, mas em contrapartida há dificuldade de partida a frio. 
O etanol possui dois átomos de carbono enquanto no modelo gasolina, pode ter sete 
átomos de carbono em alguns modelos (FERGUSON, 1986) ou oito átomos (HEYWOOD, 
1988), quando se considera iso-octano. O etanol possui um átomo de oxigênio o que favorece 
uma mistura mais homogênea, consequentemente uma diminuição nas formações de CO e HC. 
Possui um valor maior de RON e MON, ou seja, menor tendência de detonação. Apesar do 
menor poder calorífico do etanol a eficiência térmica será maior do que a da gasolina, pois o 
motor opera com maiores taxas de compressão, por ter maior calor de vaporização, além de 
maior relação ar combustível teórico estequiométrico do que a gasolina (CHANSAURIA; 
MANDLOI, 2018; JEULAND; MONTAGNE; GAUTROT, 2004). Mas o etanol possui 
também algumas desvantagens, por ser um combustível oxigenado, esta molécula de oxigênio 
induz um consumo volumétrico maior, além de sua capacidade de oxidar e ocasionar problemas 
em alguns componentes no motor, dependendo do material utilizado, possui um valor alto de 
calor latente de vaporização o que ocasiona dificuldades na partida a frio e a combustão de 
etanol em motores induz a emissão de aldeídos (JEULAND; MONTAGNE; GAUTROT, 
2004). 
O Brasil é maior consumidor de biocombustíveis no setor de transportes. O etanol 
hidratado é usado nos veículos flex-fuel e o etanol anidro é misturado à gasolina. Utiliza-se 
também o biodiesel e o biodiesel misturado ao óleo diesel (8% em volume)  (MINISTÉRIO DE 
MINAS ENERGIA, 2016).  
Há dois tipos de gasolina comercializadas no país, a comum que pode conter entre 18 a 
27% em volume de etanol anidro e a Premium que pode conter 25% em volume, a diferença 
que a Premium possui uma maior octanagem permitindo uma taxa de compressão maior. 
(MINISTÉRIO DE MINAS ENERGIA, 2016).  
As energias renováveis foram responsáveis por cerca de 4% do combustível mundial 
para transporte rodoviário em 2015. Biocombustíveis líquidos continuaram a representar a 
maior parte da contribuição da energia renovável para o setor de transportes (REN21, 2016). 
Em 2014 e 2015 o Brasil foi considerado um exemplo na utilização de biocombustíveis 
nos transportes, em uma posição única no que diz respeito à redução das emissões de CO2 a 
partir de combustíveis fósseis para veículos leves (REN21, 2016).  
Em 2016 a matriz energética brasileira no setor de transportes possui 20,1% oriunda de 
biocombustíveis, tais como biodiesel e etanol, dos quais 16,8% correspondem ao etanol , como 
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pode ser observado na Figura 1-2 .Comparando com 2015, o uso do etanol caiu cerca de 8,7% 
e a utilização de biocombustíveis reduziu cerca de 3% (EPE; MME, 2017). 
 
Figura 1-2 – Matriz energética no setor de transportes Brasileiro em 2016 (EPE; MME, 2017). 
Há avanços em novos mercados e aplicações, como os biocombustíveis para a aviação, 
por exemplo. A infraestrutura para veículos e estações de abastecimento de gás natural 
comprimido continuou a se expandir, criando novas oportunidades para integrar o biometano, 
particularmente na Europa. O etanol, seja de qual fonte for, milho ou cana é o mais produzido 
no mundo, 74% (Figura 1-3(a)). O Brasil é o segundo colocado em produção de biodiesel e 
etanol com 24%, e os EUA é o primeiro com 46% da produção mundial(Figura 1-3(b))(REN21, 
2016). 
 
Figura 1-3–(a) Produção mundial de biocombustíveis, (b) participação por tipo e por país/região, 2015 
(REN21, 2016). 
O cenário até 2030 é otimista em relação a utilização de etanol em motores, como pode 
ser visto na Tabela 1-1, que apresenta os cenários de oferta de etanol como combustível. Os 
dados foram estimados a partir da demanda das frotas dedicadas movidas a gasolina C e a etanol 
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hidratado, bem como a parcela da demanda de veículos flex fuel que será atendida por etanol 
hidratado e aquela que será atendida por gasolina C (gasolina A + etanol anidro) (EPE; 
ENERGIA, 2017). 
Tabela 1-1– Taxa de crescimento e variação da Demanda de Etanol(EPE; ENERGIA, 2017) 
Anos 2015-2025 2015-2030 








Crescimento baixo 1,6 5,2 1,7 8,8 
Crescimento Médio 2,7 9,1 2,7 14,6 
Crescimento Alto 3,5 12,2 3,5 19,9 
Nos últimos anos, foram feitos esforços significativos para investigar e desenvolver 
motores ICE mais eficientes e para reduzir as emissões de CO2 dos veículos devido ao aumento 
do custo do combustível e às preocupações com as emissões de gases de efeito estufa (MA, 
2014). 
A legislação da UE estabelece o objetivo de emissões de CO2 para um carro novo, para 
130 g/km até 2015, e 95 g/km até 2020. Se a meta não for alcançada a indústria deverá pagar 
95 euros por grama de emissão de CO2 que exceda o limite multiplicado pelo registro a nível 
da EU (SMMT DRIVING THE MOTOR INDUSTRY, 2013). 
Em 2015, as emissões médias de CO2 dos automóveis novos no Reino Unido foram de 
121,4 g/km, uma queda de 26,4% em relação a 2007 e uma redução de 2,6% em relação a 2014. 
As emissões de CO2 de todos os veículos em circulação foram reduzidas (SMMT DRIVING 
THE MOTOR INDUSTRY, 2016). 
No ano de 2011, um relatório apresentado pelo governo do Brasil, mostrou que os 
veículos leves utilizando a gasolina A emitem cerca de 2,269 kg CO2/l de combustível, e 
utilizando o etanol anidro e hidratado emitem 1,233 e 1,178 kg CO2/l de combustível 
respectivamente. O veículos que utilizam diesel emitem 2,671 kg CO2/l de combustível e os 
veículos que utilizam o GNV emitem 1,99 kg CO2/l de combustível (MINISTÉRIO DO MEIO 
AMBIENTE et al., 2011). 
O relatório de desenvolvido pelo Ministério do Meio Ambiente (MINISTÉRIO DO 
MEIO AMBIENTE et al., 2011) apresentou que após 80000 km rodados o veículo tem um 
incremento nas emissões. Esse aumento em um veículo utilizando gasolina C é de 0,263 gramas 
de CO, 0,03 gramas de NOx. Já para o etanol hidratado este incremento, para o CO é de 0,224 
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gramas, e de NOx é de 0,020 gramas e índice maiores para NMHC 0,0240 gramas e para RCHO 




O objetivo deste trabalho é contribuir para o avanço tecnológico dos motores por ignição 
por centelha a etanol, avaliando as possibilidades de um motor turbo-alimentado e empregando 
a recirculação de gases de exaustão (EGR) para a redução de NOx e para o controle de 
detonação. Os estudos se darão por meio do desenvolvimento de um modelo fenomenológico 
para simular um motor de ignição por centelha, turbo-alimentado com EGR. 
Com este trabalho se pretende ainda a integração entre a simulação numérica e ensaios 
experimentais com o motor. Dessa forma, a simulação do desempenho do motor pode orientar 
os ensaios experimentais, e resultados experimentais são usados para validar os modelos 
adotados na simulação. Esta tese de doutorado é parte integrante de um projeto maior, intitulado 
“Estudo conceitual de um motor avançado movido a etanol”, associado à criação do Centro de 
Pesquisas em Engenharia “Prof. Urbano Ernesto Stumpf”, constituído por Laboratórios da 
UNICAMP, da EPUSP, do ITA e do Instituto Mauá de tecnologia (IMT), e aprovado pela 
FAPESP sob o número 13/50238-3.  
Os resultados experimentais que são utilizados para a validação do modelo do motor 
aspirado foram realizados no IMT. 
A elaboração do modelo do motor de combustão interna de ignição por centelha foi de 
suma importância para entender cada processo dentro do motor, além de conhecer a 
metodologia e escolher qual modelo representa cada fenômeno.  Em softwares comerciais não 
há o conhecimento de toda modelagem, e há algumas limitações tais como o custo da licença, 
o controle das hipóteses que se quer realizar, a cinemática do motor, (ex: motores com 
excentricidade), o acionamento da biela manivela e não há a possibilidade de se realizar uma 
análise exergética do motor.  
A utilização de modelos é uma ferramenta amplamente conhecida e utilizada em 
pesquisas, especialmente com softwares comerciais, porém em um estudo que se desenvolve 
os modelos de cada fase do motor, há o entendimento maior dos fenômenos e possibilita uma 
maior aprendizagem além de uma aplicação mais apurada. O modelo desenvolvido tem alguns 
pontos que o diferencia dos demais modelos, pois possibilita a análise exergética do motor, a 
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aplicação de estudar um motor dedicado a etanol, pois não se tem muitas pesquisas em motores 
etanol turbo-alimentados com EGR, e possibilita ainda a utilização de diferentes modelos de 
cinemática do motor. 
O modelo para o aspirado foi calibrado com os dados experimentais, demonstrando que 
o modelo é eficiente na previsão dos resultados e uma ferramenta útil no estudo de novas 
tecnologias e configurações mecânicas. O modelo opera com ar úmido e seco, etanol e um 
modelo de gasolina. O programa de simulação possui três modelos de combustão: um modelo 
simplificado com seis espécies e concentrações constantes; um com equilíbrio químico, que 
pode ser utilizado quando não se pretende realizar um estudo de emissões, mas com maior 
acuidade para prever o desempenho do motor e os picos de pressão e temperatura do cilindro, 
e possui um custo computacional menor que a última opção, que é com cinética química, e que 
possibilita prever as emissões de CO e NOx, ambos com 13 espécies. O EGR pode operar em 
duas configurações diferentes, sendo o de alta ou de baixa pressão. Projetou-se o trocador de 
calor de maneira que pudesse ser utilizado em qualquer motor de ignição por centelha.  
Visando uma contribuição significativa no estudo do uso do etanol em motores buscou-
se: 
a) Avaliar os efeitos das variações nos parâmetros operacionais, tais como a duração da 
combustão, o ponto de ignição, o teor de água no etanol e a quantidade de gases de escape de 
recirculação (EGR), quantidade de massa através da válvula waste gate de motores turbo 
alimentados sobre o desempenho indicado dos motores. 
b) Obter tendências da variação dos parâmetros de funcionamento, a fim de auxiliar o 
direcionamento de futuros estudos experimentais. 
c) Explorar as possibilidades de novas configurações mecânicas para motores, quanto a 
localização do trocador de calor, e a influência do intercooler e do trocador de calor. 
d) Realizar comparações entre alguns tipos de combustíveis, etanol e misturas de etanol 
com um modelo de gasolina. 
e) Estudar modelos de detonação e mecanismos para evitar este fenômeno. 







1.3 ESTRUTURA DA TESE 
 
O Capítulo 2 aborda a revisão bibliográfica, desde modelagem de motores de combustão 
interna, propriedades dos fluidos de trabalho e sua determinação, os modelos aplicados para 
cada etapa do motor, o modelo de turbo alimentação e recirculação de gases de escape (EGR).  
O Capítulo 3 apresenta a metodologia adotada, geometria do motor, cinemática, 
modelagem das propriedades termodinâmicas, modelagem termodinâmica da fase fechada e 
aberta, modelagem do equilíbrio químico, da cinética química, os modelos de detonação e a 
modelagem do turbo compressor e do trocador de calor do EGR. 
Os resultados obtidos são apresentados no Capítulo 4, as conclusões e recomendações 

























2. REVISÃO BIBLIOGRÁFICA 
 
2.1 ASPECTOS GERAIS 
 
Os primeiros motores de combustão interna utilizando etanol foram desenvolvidos no 
século 19, por Samuel Morey, Nikolaus Otto, e George Brayton. Muitos engenheiros no início 
do século 20 observaram que o etanol e a mistura de etanol com gasolina tinham propriedades 
anti-detonantes (MESQUITA, 2009). 
O impulso na utilização do etanol foi originalmente desenvolvido no Instituto de 
Tecnologia de Massachusetts. Henry Ford (fundador da Ford Motor Company) e o pesquisador 
engenheiro Charles Kettering (ex-vice-presidente da General Motors e ex-Presidente da 
Sociedade de Engenheiros Automotivos) eram fortes defensores do etanol como combustível 
para um motor de combustão interna (MCI) de ignição por centelha (ICE) nos EUA 
(SARATHY et al., 2014). 
O motor de combustão interna de Harry R. Ricardo foi extensivamente estudado por ele 
usando etanol. Na introdução ao seu livro de 1931, “The High Speed Internal Combustion 
Engine”, Ricardo defendia o uso de etanol como combustível, e explicou: "É perfeitamente 
sabido que o álcool é um excelente combustível, e não há dúvida que suprimentos suficientes 
poderiam ser produzidos nas regiões tropicais do Império Britânico, mas pouco ou nada está 
sendo feito para incentivar o seu desenvolvimento”. Em seguida, apresentou numerosos 
experimentos com hidrocarbonetos, por exemplo, parafinas, aromáticos, olefinas, e naftenos e 
álcool combustível, tanto em motores de ignição por faísca ou centelha (ICE) quanto nos 
motores de ignição por compressão (ICO). Em seus trabalhos pioneiros sobre a auto-ignição, 
que acabaram levando ao desenvolvimento da octanagem do combustível, mostraram que o 
etanol pode ser utilizado a uma taxa de compressão mais elevada devido à sua menor propensão 
a auto-ignição. Durante o trabalho Ricardo observou que o etanol possui calor latente de 
vaporização mais elevado e menores temperaturas de chama do que os derivados do petróleo, 
e que estas propriedades podem ser exploradas para aumentar a potência e diminuir as perdas 







Os combustíveis alternativos, de preferência a partir de fontes renováveis, incluem os 
álcoois com até cinco ou mesmo mais átomos de carbono. Estes são considerados promissores, 
pois são de origem biológica, além disso, muitas das suas propriedades físico-químicas são 
compatíveis com as exigências dos motores atuais, que os tornam atrativos, quer como 
substituto dos combustíveis fósseis ou como aditivos destes combustíveis (SARATHY et al., 
2014). A produção de biocombustíveis e sua utilização (em especial o etanol e o biodiesel) em 
motores de combustão interna têm sido o foco de vários estudos (SARATHY et al., 2014).  
O etanol, ao contrário do petróleo, é um recurso renovável que pode ser produzido a 
partir de estoques da sua fonte, ou seja, atualmente de cana-de-açúcar no Brasil e de milho no 
EUA. O etanol é amplamente utilizado por veículos leves de combustível flex no Brasil e como 
anti detonante para gasolina nos Estados Unidos (BORETTI, 2010).  
Segundo SARATHY et al. (2014), o álcool tem sido usado desde os primeiros anos de 
produção de automóveis, especialmente no Brasil, onde o etanol tem uma longa história de uso 
como combustível automotivo. Recentemente, uma atenção especial foi dada ao uso de 
combustíveis não baseados em petróleo, oriundos de fontes biológicas, por exemplo biodiesel 
e etanol, sendo os dois biocombustíveis líquidos mais importantes.  
Atualmente, não há produção de veículos dedicados apenas ao etanol no país. Por um 
lado, se os motores flex fornecem segurança para o consumidor, por outro lado, as soluções 
técnicas representam compromissos entre a utilização de gasolina brasileira (20 a 27% de etanol 
anidro) e etanol hidratado (EPE; MME, 2017). 
Quando motores a etanol foram lançados, eles tinham vantagem ambiental clara sobre 
os motores a gasolina, emitindo menos CO, HC e NOx, apesar de ter maiores emissões de 
aldeídos. Com o uso generalizado de catalisadores de três vias isto já não é mais verdade, pois 
os gases emitidos para a atmosfera após o tratamento dado pelo catalisador são praticamente 
iguais, independendo do combustível usado (gasolina, etanol, ou gás natural). A emissão de 
gases de efeito estufa (GEE) decresceu, em especial pela maior utilização de etanol em 
substituição a gasolina e a redução do consumo aparente de diesel (ZHANG; ZHAO, 2012). 
Normas brasileiras de controle sobre as emissões de veículos leves em vigor 
(PROCONVE L6) impõem limites que só são alcançados com o uso de catalisadores de três 
vias e não há mais vantagem do etanol sobre a gasolina no que se refere a emissões controladas 
(CO, HC, NOx), como ocorreu até 1998.  
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A produção do etanol de primeira geração de biocombustíveis, especialmente na 
América do Norte, tem sido associada com um inconveniente, como a redução da oferta de 
alimentos, necessidade de adubação, uso extensivo de água, e outras preocupações ecológicas. 
Há a necessidade de mais processos não tão agressivos ambientalmente para a produção de 
álcoois a partir de plantas (SARATHY et al., 2014).  
A principal fonte primária de etanol continua sendo a microbiana, ou seja, a fermentação 
de açúcares e amidos. Prevê-se que no futuro breve, a lignocelulose também será uma fonte 
(SARATHY et al., 2014). 
A Figura 2-1 apresenta uma perspectiva até 2050 do volume produzido de 
biocombustíveis e sua composição. Nota-se que o etanol de origem celulósica tem um 
crescimento maior que o etanol oriundo de cana de açúcar, enquanto o etanol oriundo de grãos, 
como o de milho dos EUA, será pouquíssimo produzido depois de 2030. Os Bio-hidrocarbonos 
(BTL ou BMtl) são combustíveis sintéticos de hidrocarbonetos feitos a partir da biomassa por 
meio de uma rota termoquímica, e serão os biocombustíveis com maior crescimento dentre os 
outros. 
 
Figura 2-1 – Volume projetado e composição do futuro de biocombustíveis(MILNES; 
LAURA; HILL, 2010) 
Em 2014 a produção mundial de cana de açúcar alcançou 631,8 milhões de toneladas, 
2,5% inferior ao ano anterior. A produção brasileira de cana de açúcar foi de 35,4 milhões de 
toneladas, queda de 5,0% em relação ao ano anterior (2013), enquanto a fabricação de etanol 
cresceu 3,3% atingindo um montante de 28.526 mil m³. Deste total, 57,1% referem-se ao etanol 
hidratado: 16296 m³. Em termos comparativos, houve acréscimo de 4,4% na produção deste 
combustível em relação a 2013. Já a produção de etanol anidro, que é misturado à gasolina A 
para formar a gasolina C, registrou acréscimo de 1,9%, totalizando 12230 m³ (MINISTÉRIO 
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DE MINAS E ENERGIA, 2015). Em 2015 a produção de etanol atingiu 30 bilhões de litros, 
crescimento de 6% em relação a 2014 (REN21, 2016). 
A safra de 2016/2017 de cana-de-açúcar no Brasil chegou a de 691 milhões de toneladas, 
um aumento de 3,8% em relação ao ano anterior, quando foram colhidas 665,6 milhões de 
toneladas, de acordo com o primeiro levantamento feito pela Companhia Nacional de 
abastecimento (Conab). A produção de etanol teve uma redução de 0,4% (30,3 bilhões de 
litros), o etanol anidro utilizado na gasolina C teve um aumento de 4,7% (11,7 bilhões de litros), 
já o etanol hidratado teve uma redução de 3,4% (649 milhões de litros) (EPE; MME, 2017). 
O etanol há muitos anos vem sendo estudado para ser utilizado em motores de 
combustão interna, por vários motivos. No estudo de ZHANG (2012), que aponta os benefícios 
da utilização de etanol em motores de combustão interna, foram realizados testes em um motor 
de 3 cilindros de injeção direta, para uma rotação de 2000 rpm. Os resultados apresentaram 
baixos níveis de emissões de CO, NOx, para E15 (15 % de etanol na gasolina) e E85 (85% de 
etanol na gasolina) quando comparados com o motor utilizando apenas gasolina. O E85 
apresentou resultados melhores quanto à eficiência de combustão para pressões médias efetivas 
maiores de 3,5 bar, para o rendimento térmico também, os melhores valores são para pressões 
médias efetivas acima de 2 bar. Estes resultados estão apresentados na Figura 2-2. 
Figura 2-2 – Curvas do perfil de emissão do CO (a), perfil de emissão do NOx (b) comparando o E85, 
E15 e a gasolina (modificado ZHANG; ZHAO, 2012). 
Um fenômeno importante nos motores de combustão interna é a detonação, chamada 
popularmente de batida do motor. No estudo desenvolvido por BORETTI (2010), foi 
apresentada a relação da intensidade desta detonação com a rotação do motor para a gasolina e 
etanol. O etanol por possuir octanagem e temperatura de auto-ignição maiores que as da 
44 
 
gasolina: RON 129 vs. 95 (BORETTI, 2010) e 425°C vs. 220°C (STUMPF, 1975) 
respectivamente, o que favorece a resistência maior a detonação, apresentou consequentemente 
uma menor intensidade do knock do motor em relação a gasolina em toda gama de rotação 
ensaiada (~750 a ~5750 rpm) (Figura 2-3). 
O maior número de octanas de etanol permite maior produção de energia e melhor 
economia de combustível de motores de etanol puro versus motores flex fuel. A Figura 2-3 
apresenta a intensidade de detonação em função da rotação, para a gasolina no motor com taxa 
de compressão de 9:1 e do etanol com uma taxa de compressão de 13:1, como já mencionado 
o etanol tem uma propriedade anti detonante importante por isso os níveis de intensidade da 
detonação são bem menores que da gasolina (BORETTI, 2010).  
Nos trabalhos de BORETTI (2010), ZHANG (2012), os autores observaram melhorias 
da eficiência do motor durante os ensaios. Também analisou-se dois parâmetros importantes, o 
torque e a potência, onde o etanol também apresentou resultados melhores que a gasolina, os 
resultados da potência. 
 
Figura 2-3 – Comportamento da detonação do motor e a rotação para o etanol e gasolina (BORETTI, 
2010). 
Há algumas diferenças significativas entre o etanol e a gasolina que interferem no 
funcionamento e desempenho do motor de ignição por centelha, no entanto, é possível definir 
os valores de referência para a gasolina, bem como de etanol para uma comparação. Quando se 
faz referência a gasolina, o etanol tem um menor poder calorífico inferior (PCI), cerca de 26,8 
MJ/kg vs. 43,2 MJ/kg. No entanto, a relação estequiométrica ar combustível para o etanol é 
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também menor do que a da gasolina, 9,0 vs. 14,6;e consequentemente a quantidade de energia 
por kg de mistura estequiométrica é semelhante para a gasolina e etanol, respectivamente 2,68 
MJ/ kg de mistura vs. 2,77 MJ/kg de mistura, as densidades de gasolina e etanol são 
semelhantes, respectivamente, 750 kg/m3 vs. 786 kg/m3 (BORETTI, 2010). 
As propriedades importantes do etanol e da gasolina para o estudo como combustível 
em um motor, são: calor de vaporização 841 kJ/kg vs.360 kJ/kg respectivamente, quantidade 
de energia disponível por kg de mistura estequiométrica para resfriar a carga é, por conseguinte, 
de 84,1 kJ/kg vs. 23 kJ/kg respectivamente. Isto permite maiores quantidades no consumo que 
podem aumentar a eficiência volumétrica especialmente em motores aspirados, ou melhor 
resfriamento da carga em cilindros em ambos os motores injeção direta (ID) naturalmente 
aspirados e turbos comprimidos. Este último recurso reduz ainda mais a sensibilidade à 
detonação (BORETTI, 2010). A modelagem detalhada da gasolina é complicada devido a 
diversos fatores, tais como: uma gasolina comercial pode conter mais de 400 diferentes tipos 
de hidrocarbonetos em sua composição, também contém vestígios de compostos oxigenados e 
outros compostos em menores teores, tais como enxofre, nitrogênio e compostos metálicos (DE 
GODOY et al., 2011), cada um deles pode evaporar em diferentes temperaturas e apresentar 
diferentes valores de velocidades de frente de chama. Dessa forma a modelagem do processo 
de combustão da gasolina é considerada um tema complexo (MELO, 2007).  
A composição exata da gasolina depende da natureza do petróleo bruto, as variações da 
gasolina dependem das condições como esta é removida da torre de destilação, o transporte, o 
tempo de armazenamento, o qual pode levar a perdas por volatilização, a utilização final a que 
se destina e a legislação do país onde é produzida e sua distribuição (DE GODOY et al., 2011). 
A gasolina é um combustível derivado do petróleo constituído principalmente por uma 
mistura de hidrocarbonetos de C4 a C12, com intervalo de destilação de 30
◦C a 220◦C, 
(FERGUSON, 1986). A modelagem da gasolina de uma maneira mais simples pode ser 
representada pelo iso-octano (CnH18), e é muito utilizada alguns autores (HEYWOOD, 
1988),(JOSEF; SALHAB, 2001) e (ALLA, 2002). 
A Tabela 2-1 apresenta as propriedades importantes no ponto de vista de combustível 
para um motor de combustão interna, para o etanol anidro e a gasolina comum. 
Algumas propriedades termoquímicas importantes para a modelagem estão descritas na 
Tabela 2-2 e reportadas nas tabelas de Janaf (CHASE et al., 1985). É importante ressaltar que 




Tabela 2-1 – Propriedades do etanol e da gasolina. 
Propriedades Gasolina comum Etanol anidro 
Densidade2 [kg/m3] 735-760 794 





40 (início) a 150 (fim) 78 
Temperatura de ignição1[°C] 220 425 
PCI do combustível2 [kJ/kg] 42690 26805 
PCI da mistura ar 
combustível em volume de 
gases1 [kJ/kg] 
2717 3929 
Calor de combustão da 
mistura1 [kJ/l] 
3,60 3,40 
Octanagem RON2 95 111 
Octanagem MON2 85 92 
Relação ar combustível 
estequiométrica 2 
14,4 8,95 
1 (STUMPF, 1975); 2 (JEULAND; MONTAGNE; GAUTROT, 2004) 
Tabela 2-2 – Propriedades termoquímicas do etanol. 
Propriedade Valor Unidade 
Entalpia de formação do gás -234,8 
kJ/mol 
Entalpia de formação do líq. -277,6 
Energia livre de Gibbs do gás -167,9 
kJ/mol 
Energia livre de Gibbs do líq. -174,8 
Entropia absoluta do gás 281,6 
J/mol.K 
Entropia absoluta do líq., 160,7 
Calor específico a pressão constante do gás 65,6 
J/mol.K 
Calor específico do líq. 112,3 
 
2.3 PROPRIEDADES TERMODINÂMICAS 
 
As propriedades termodinâmicas são determinadas para o ar, o combustível e os 
produtos de combustão. 
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O ar é constituído por uma mistura de gases (nitrogênio, oxigênio, dióxido de carbono, 
vapor de água e uma série de contaminantes, como partículas sólidas em suspensão. O ar seco 
existe quando se removem todo o vapor de água e os contaminantes.  
A composição do ar seco é relativamente constante, apesar das pequenas variações em 
função da localização geográfica e altitude (LOPES; SILVA; REZENDE, 2008). A composição 
média percentual é apresentada na Tabela 2-3. 
Tabela 2-3 – Composição típica do ar seco. 
Componente Fórmula % Volumétrica no ar seco 
Nitrogênio N2 78,084 
Oxigênio O2 20,948 
Argônio Ar 0,934 
Dióxido de carbono CO2 0,033 
Outros - 0,001 
Neste estudo a umidade do ar e considerada, já que esta umidade influencia na 
temperatura da combustão e na quantidade de vapor d’água nos produtos de combustão e, 
portanto, nas propriedades da mistura. Em estudos mais refinados (com equilíbrio químico, 
cinética química para prever a formação de poluentes) é necessário considerá-la. 
O ar pode ser modelado sendo N2 e O2 (BERETTA; RASHIDI; KECK, 1983; 
FERGUSON, 1986; VICKLAND, C., STRANGE, F., BELL, R., AND STARKMAN, 
1962),mas há outros modelos considerando CO2 também (RAKOPOULOS et al., 2014). 
Normalmente o argônio é considerado junto ao N2, desta maneira superestimando o valor da 
concentração do N2 nos produtos de combustão, bem como a disponibilidade de N2 nas reações 
que dele dependem. O ar pode ser modelado de forma mais completa admitindo o Ar, além das 
espécies já citadas (CHERIAB, 1975),  (WAY; MA, 1977), (GALLO, 1990), (DEPCIK, 2000), 
(RAMACHANDRAN, 2009). Já PATTERSON (1962), modela o ar de forma diferente dos 
outros autores, além do Ar, CO2, O2 e N2 ele acrescenta o H2. 
De acordo com HEYWOOD (1988), RASHIDI (1998), e RAKOPOULOS et al. (2014), 
para uma melhor previsão do desempenho em motores, é necessário o conhecimento da 
composição dos gases na câmara de combustão. Esta determinação é complexa, pois varia com 
o tempo e ocorre dissociação e formação das substancias ao mesmo tempo. Um método é a 
consideração das espécies do produto de combustão em equilíbrio químico.  
A modelagem das espécies envolvidas no processo de combustão de um motor é de 
suma importância para que se possa realizar a análise de Primeira Lei da Termodinâmica na 
fase fechada e aberta do motor e posteriormente obter os parâmetros de desempenho do motor. 
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Primeiramente escolhem-se as espécies mais comuns encontradas nos gases de combustão para 
que se possa obter resultados mais condizentes com realidade. 
Na modelagem das espécies envolvidas no processo de combustão, produtos de 
combustão, combustível e o ar são admitidos como gases ideais, pois, para pressões de até 100 
atm e temperaturas de até 2500 K, o fator de compressibilidade é unitário. Isso significa que 
nessa faixa a hipótese de gás ideal é válida (ZACHARIAS, 1967). 
Por vezes, até mesmo modelos simplificados considerando um fluido de trabalho com 
propriedades constantes podem ser adotados e podem apresentar resultados qualitativos 
importantes, especialmente se o foco do estudo estiver nas características dos processos de 
admissão e escape. No entanto, se o foco está na fase fechada do motor, esta suposição é pouco 
realista (ABU-NADA et al., 2006) 
Em modelos mais complexos e com uma análise mais ampla as espécies consideradas 
são: Argônio (Ar), dióxido de carbono (CO2), vapor d’água (H2O), nitrogênio (N2), nitrogênio 
atômico (N), oxigênio (O2), monóxido de carbono (CO), hidroxila (OH), hidrogênio (H2), 
hidrogênio atômico (H), oxigênio atômico (O), e óxido de nitrogênio (NO) (DEPCIK, 2000; 
GALLO, 1988; OLIKARA CHERIAB, 1975; RAMACHANDRAN, 2009; WAY; MA, 1977).  
Neste trabalho optou-se em utilizar estas 12 espécies e adicionou-se ainda o dióxido de 
nitrogênio (NO2), para que possa realizar os estudos das emissões de NOx com mais espécies 
que possuem o nitrogênio em sua composição. 
A propriedade termodinâmica de base é o calor específico, pois a partir dele é possível 
determinar a entalpia e a entropia na pressão padrão. Utilizou-se a base de dados do Janaf 
(CHASE et al., 1985) para os dados das espécies que constituem o ar e os produtos de 
combustão. Para o etanol utilizou-se os dados de BARIN (1993). A gasolina foi modelada sendo 
C8H18 com os dados fornecidos por REID (1987). A partir das propriedades citadas tem-se a 
base para a determinação de outras, como a Energia livre de Gibbs, calor específico a volume 
constante, exergia dentre outras. O passo a passo e os coeficientes das propriedades estão 
descritos na metodologia, Capítulo 3.  
 
2.3.1 COMPONENTES DO AR E DOS PRODUTOS DA COMBUSTÃO 
 
Existem muitos modelos para a determinação das propriedades termodinâmicas dos 
elementos presentes no ar e nos produtos da combustão. A composição do ar já foi abordada 
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anteriormente. Os modelos dos produtos de combustão são os mais complexos pela sua 
composição química, que varia em cada instante (GALLO, 1990). 
Na construção de modelos, a quantidade de espécies utilizadas influencia quanto ao 
tempo computacional, na complexidade do modelo e no número de incógnitas e das equações 
de equilíbrio necessárias para resolver o sistema não linear. Em estudos de formação de 
poluentes, que utilizam modelos de cinética química para prever a composição em altas 
temperaturas, leva-se em conta um número maior de espécies para se estimar, por exemplo, a 
formação de óxidos de nitrogênio (NO), utilizando para isso os modelos interligados (cinética 
química com equilíbrio químico). 
 FERGUSON (1986), PATTERSON (1962), em seus modelos utilizam 10 espécies, as 
quais são: nitrogênio (N2), oxigênio (O2), oxigênio atômico (O), monóxido de carbono (CO), 
dióxido de carbono (CO2), vapor d’água (H2Ov), monóxido de nitrogênio (NO), hidroxila (OH), 
hidrogênio atômico (H), e hidrogênio (H2). Assim como KAYADELEN (2013) porém este 
autor também utiliza a dissociação em 6 espécies. Outros autores, tais como RAKOPOULOUS 
et al., (2014), VICKLAND et al., (1962) utilizam 11 espécies, sendo praticamente as mesmas 
substâncias em todos os trabalhos, a espécie que os difere é o nitrogênio atômico. GALLO 
(1990) e WAY (1977) utilizam 12 espécies nos produtos de combustão acrescentando o argônio 
e DEPICK (2000) e RAMACHANDRAN (2009) utilizam as mesmas espécies que WAY 
(1977), e GALLO (1990), mas acrescentam o NO2 e HO2.  
RAKOPOULOS et al. (2014) desenvolveu um algoritmo em linguagem FORTRAN 
capaz de calcular 11 espécies no equilíbrio químico, onde realiza o estudo do equilíbrio químico 
da combustão para o diesel, o qual é formado por hidrocarbonetos, assim podendo utilizar a 
mesma estrutura de análise. Na determinação das propriedades o autor utiliza coeficientes, os 
quais são em função da constante de equilíbrio químico.  
OLIKARA e BORMAN (1975) consideram que a mistura de gases de combustão é 
homogênea, comportando-se como uma mistura de 12 espécies químicas em equilíbrio 
termodinâmico, e ignoram a atomização e a vaporização do combustível, ondas de pressão, 
assim como fazem outros autores (VELASQUEZ, 1993) , (SANTOS, 2009) e (BENSON; 
ANNAND; BARUAH, 1975)  por exemplo. 
No estudo desenvolvido por DEPICK (2000), apresentou-se uma comparação entre a 
velocidade de computação dos modelos da NASA com 600 espécies, FERGUSON (1986), 
DEPCIK (2000) e OLIKARA (1975), o mais lento foi o da NASA com 11 segundos depois o 
Ferguson com 3,66e-4 depois o DEPCIK, (2000), com 5,5E-5 e o mais rápido o do OLIKARA 
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(1975) com 4,15e-5. Quando estes modelos são acoplados em modelos de um motor a rapidez 
de convergência é essencial para que o tempo computacional seja aceitável. 
Um estudo específico para a determinação dos poluentes em motores ICE, considerando 
21 espécies nos produtos de combustão, e considerando ainda as equações que interligam o 
equilíbrio químico com cinética química. Ao se fazer isso possibilita a previsão de maiores 
quantidades de espécies químicas e com um tempo computacional reduzido, obtendo os 
resultados de forma mais precisa de emissão de poluente (BOSCH NETO, 2012).  
No estudo desenvolvido por KAYADELEN (2013), desenvolveu-se uma simulação 
termodinâmica de água / vapor injetado na combustão que pode ser utilizada com qualquer tipo 
de combustível do tipo Cα H O N e para qualquer motor de combustão. A simulação 
determina as frações molares de cada espécie dos gases de exaustão no estado de equilíbrio 
químico e suas propriedades termodinâmicas, utilizando 10 espécies (as mesmas de 
(FERGUSON, 1986), e estuda a dissociação de 6 espécies. 
O modelo de equilibro químico é utilizado a partir de uma temperatura escolhida, e esta 
escolha determinará que abaixo desta temperatura as composições estão congeladas e acima 
ocorre equilíbrio. No modelo desenvolvido por GALLO (1990), a temperatura de congelamento 
foi admitida como sendo 700 K,  mas essa temperatura pode ser assumida como 600 K 
(DEPCIK, 2000; RAMACHANDRAN, 2009), ou de 1500 K(PATTERSON, 1962). Uma 
importante consideração a ser feita é que a mistura não queimada mantém a sua composição 
constante em todo o processo (MELO, 2007). 
No capítulo quatro do livro Fundamentos de Motores de Combustão Interna, 
HEYWOOD (1988) descreve um modelo dos gases de combustão, combustíveis e equilíbrio 
químico, etc. Quanto ao modelo dos gases de escape, a formulação é realizada como gases 
ideais, onde esta mistura é composta por 11 espécies as quais são: nitrogênio (N2), dióxido de 
carbono (CO2), vapor d’água (H2O) e oxigênio (O2), monóxido de carbono (CO) e hidrogênio 
(H2), óxido de nitrogênio (NO), hidroxila (OH), oxigênio atômico (O), hidrogênio atômico (H) 
e nitrogênio atômico (N).  
As propriedades das espécies envolvidas no processo de combustão são determinadas a 
partir de polinômios. Os polinômios elaborados por FERGUSON (1986) e HEYWOOD (1988) 





2.4 MODELOS MATEMÁTICOS EM MOTORES DE COMBUSTÃO 
INTERNA 
 
Segundo HEYWOOD (1988), os modelos termodinâmicos podem ser classificados em 
modelos zero-dimensionais (onde não há a modelagem do fluxo), fenomenológicos (as 
equações de conservação de energia são aplicadas para cada fenômeno envolvido) e quasi-
dimensionais (nos quais as características geométricas específicas são adicionadas ao modelo 
termodinâmico básico, como, por exemplo, a forma da chama em motores com ignição por 
centelha). O modelo fluidodinâmico é igualmente conhecido como modelo multidimensional. 
Os modelos do tipo zero-dimensionais foram divididos em três subgrupos, de acordo 
como é determinada a taxa de massa queimada. O primeiro subgrupo é conhecido como 
“modelos de taxa de queima definida”, podendo utilizar a Função de Wiebe ou a Equação do 
cosseno, por exemplo. O segundo grupo é chamado “modelos de frente de chama turbulenta”, 
pois esses modelos relacionam a velocidade turbulenta de queima à intensidade do fluxo 
turbulento. O terceiro subgrupo é chamado modelo de combustão com zona dividida, sendo 
equivalente ao modelo quasi-dimensional (HEYWOOD, 1988). 
O modelo tipo zero dimensional é baseado na consideração de que o tempo é a única 
variável independente e se baseia na primeira Lei da Termodinâmica. A taxa da queima do 
combustível é obtida empiricamente (HEYWOOD, 1988). Esses modelos se caracterizam por 
utilizar modelos empíricos para modelar a transferência de calor (STONE, 1992). 
 O modelo quasi-dimensional, é baseado na turbulência que o fluido pode ter. Os 
modelos semi-empíricos são para modelar a turbulência dentro dos cilindros ao distinguir a 
mistura entre zona queimada e zona não queimada. Por simplificação, para este modelo, a frente 
de chama é um modelo esférico que se expande a certa velocidade. Este modelo é mais 
adequado em previsões de emissões de poluentes tais como o NOx, hidrocarbonetos não 
queimados e até particulados (HEYWOOD, 1988; STONE, 1992).  
O modelo multidimensional é um dos mais completos, pois concilia tanto a proposição 
do zero-dimensional, tanto o do quasi-dimensional. Também acrescenta reações químicas, e 
efeitos da camada limite (HEYWOOD, 1988). Neste tipo de modelo a geometria da frente de 
chama e a sua geometria de propagação devem ser calculadas. Este modelo é complexo e tem 
um alto custo computacional (HIGA, 2011). Os modelos multidimensionais são semelhantes 
aos modelos quasi-dimensionais, mas envolvem mais de uma dimensão física além da dimensão 
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temporal, o que exige uma descrição detalhada da configuração física do motor estudado 
(STONE, 1992). 
RAMOS (1986) classifica os modelos de combustão de outra maneira. Ele divide os 
modelos em quatro classes: zona simples, multizona, unidimensional e multidimensional. 
Comparando essa divisão com (HEYWOOD, 1988), a modelagem de zona simples equivale ao 
modelo zero-dimensional, a modelagem multizona a um modelo quasi-dimensional, e a 
modelagem unidimensional e multidimensional a um modelo multidimensional. 
MELO (2007), apresenta a classificação dos modelos de James (1984): modelos zero-
dimensionais ou termodinâmicos, unidimensionais, multidimensionais e híbridos. Os modelos 
híbridos são usados para reduzir a distância entre o modelo multidimensional do modelo quasi-
dimensional, permitindo que as equações de fluxo turbulento possam ser acopladas a 
submodelos do tipo termodinâmico do processo de combustão e troca de calor entre outros. 
Os modelos zero-dimensionais podem ser divididos de acordo com as simplificações 
realizadas nos modelos, as quais estão apresentadas a seguir (MELO, 2007):  
 Aplicação da 1ª Lei da Termodinâmica com k constante; 
 Considerando a troca de calor com as paredes dos cilindros;  
 Aplicação da 1ª Lei da Termodinâmica com k variável em função da temperatura; 
 Desconsiderando a troca de calor com as paredes dos cilindros;  
Nesta tese foi utilizado o modelo zero dimensional ou fenomenológico, o qual consiste 
na utilização de um sistema de equações diferenciais ordinárias, associadas a uma série de 
modelos: o de combustão, que utiliza o modelo de taxa de queima definida ou taxa de massa 
queimada (Função de Wiebe), o modelo de duas zonas na câmara de combustão, modelo de 
transferência de calor de HOHENBERG para fase fechada e de NISHIWAKI para fase aberta, 
modelo de equilíbrio químico, modelo de previsão de detonação, de emissão de NOx (cinética 
química), dentre outros para simular o motor. Isto possibilita modelar completamente um motor 
a pistão e multi-cilindro. 
 
2.5 MODELO TERMODINÂMICO DE DUAS ZONAS 
 
A câmara de combustão pode ser dividida em zonas, e esta divisão determina o tipo de 
modelo de combustão: uma zona, duas ou multizonas. Quando se divide a câmara de combustão 
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é necessário fazer algumas hipóteses para desenvolver o modelo matemático da fase da 
combustão (RAMOS, 1986).  
As premissas para o modelo de uma zona segundo RAMOS (1986), admitem pressão, 
temperatura e mistura uniformes, as quais são claramente fictícias. O modelo de uma zona 
define o estado da carga do cilindro em termos de propriedades médias, não faz distinção entre 
gases queimados e não queimados, e assume que a carga do cilindro é homogênea. Estas 
premissas tornam o modelo muito distante do real. 
As premissas para o modelo de duas zonas são: a transferência de calor entre as zonas é 
desprezada, mas há a transferência entre os gases e as paredes do motor, duas temperaturas, 
massas e volumes, mas apenas uma pressão no cilindro (FERGUSON, 1986; HEYWOOD, 
1988; RAMOS, 1989).  
Os gases são modelados segundo um comportamento de uma mistura de gases ideais, a 
energia interna dos gases do cilindro se calcula por meio de uma correlação empírica 
dependente da temperatura e composição da mistura, e a liberação de calor está relacionada 
com a entalpia de combustão (RAMOS, 1986). Sendo assim, o modelo de duas zonas se torna 
uma modelagem mais robusta que o de uma zona, pois as propriedades são calculadas a cada 
instante já que a fração de massa de cada zona se altera, e se considera as temperaturas, e 
volumes de cada zona (RAMOS, 1986).  
A Figura 2-4 apresenta um esquema do modelo de duas zonas, onde tem-se as regiões 
dos gases queimados (b) não queimados (u), distância da frente de chama (x), distância da 
extinção da chama (q).  
 
Figura 2-4–Desenho esquemático do modelo de duas zonas(HEYWOOD, 1988). 
Assume-se que a maioria dos gases queimados dentro do cilindro está em equilíbrio 
(BOSCH NETO, 2012; GALLO, 1990). Mas algumas espécies como: NOx, CO e HC não 
podem ser assumidos em equilíbrio químico para determinar suas composições, pois o tempo 
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de dissociação e formação são bem distintos. Neste caso há a necessidade de se aplicar a cinética 
química para a sua predição (BOSCH NETO, 2012; RAGGI, 2005; RAMOS, 1986). 
Uma das diferenças de um modelo de duas zonas para um multizonas é que a câmara de 
combustão é dividida em: zona queimada, não queimada e “quench layer” camada de chama. 
No modelo de duas zonas assume-se que a chama é infinitamente fina e se propaga por toda 
câmara, diferente do modelo de três zonas onde se admite a “espessura’ da chama. Um modelo 
de múltiplas zonas foi desenvolvido a partir do modelo utilizado por (ARSIE, I., PIANESE, C., 
AND RIZZO, 1998), para uma melhor avaliação do gradiente de temperatura na região dos 
gases queimados e das emissões de HC, CO e NOx.  
No modelo de duas zonas, a zona não queimada é a mistura “fresca”, onde tem os gases 
não queimados, já na zona queimada são os produtos de combustão. Para cada incremento no 
ângulo de manivela, o modelo calcula primeiramente o volume na câmara de combustão 
ocupado pelos produtos e pela mistura, seguindo os cálculos da massa e depois pressão. Do 
fechamento da válvula de admissão ao fim da combustão, os calores específicos são calculados 
considerando-se gases “frescos” para estar presente na mistura não queimada, enquanto as 
propriedades do fim da combustão para o processo de exaustão são calculadas apenas gases 
queimados. Para a simplificação dos cálculos, a chama se move e há mudanças na massa e no 
volume das zonas, embora o volume total não se altere, portanto, as somas dos volumes e das 
massas de cada zona é igual ao volume da câmara e a massa total, respectivamente. A massa 
total no cilindro durante o período fechado é considerada constante (RAGGI, 2005).  
Para exemplificar um modelo de combustão a Figura 2-5 apresenta um modelo de ignição 
para duas zonas de combustão, que pode ser representado por uma sequência de três passos 
(BENSON; ANNAND; BARUAH, 1975).  
Um modelo conhecido é o de LAVOIE et al (1970), pois gera uma boa aproximação 
para o processo de combustão num motor de ignição por centelha. No entanto, o modelo 
depende ou de um diagrama de pressão-tempo conhecido ou uma Lei de queima semi-empírica 
Figura 2-5–Base de cálculo da primeira combustão 
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que inclua também o atraso de ignição (BERETTA; RASHIDI; KECK, 1983). O modelo de 
duas zonas, empregado no trabalho de RAMOS (1986), utiliza dados experimentais, como a 
curva pressão vs. ângulo de manivela, a temperatura e a composição de cada zona.  
LAVOIE et. al. (1970) consideram um gradiente de temperatura no cilindro relacionado 
com a velocidade de combustão (BERETTA; RASHIDI; KECK, 1983). O trabalho de 
(BENSON; ANNAND; BARUAH, 1975), propõe a utilização das equações de reação química 
sugeridos por LAVOIE et. al. (1970), mas o volume do cilindro é restrito a duas zonas, um de 
produtos já queimados e um da zona de mistura não queimada. As duas zonas estão separadas 
pela frente de chama. Além disso, sugeriu-se a utilização de um método simples para prever o 
tempo de ignição para o início da combustão. Estas duas modificações para o método de 
LAVOIE et. al. (1970), evitaram a necessidade de uma lei de liberação aparente de calor e o 
processo computacional foi simplificado. No entanto, este novo método introduz uma nova 
variável, ou seja, a velocidade de propagação de chama. ALLA (2002) considera a 
homogeneidade espacial de pressão e temperatura para todo cilindro.  
 
2.5.1 MODELOS DE COMBUSTÃO 
 
O processo de combustão de um motor real é bem diferente ao processo do motor ideal 
do ciclo Otto. No motor ideal a reação de queima ocorre a volume constante, sendo nulo o 
deslocamento do pistão durante a combustão (BROMBERG; COHN; HEYWOOD, 2012; 
STONE, 1992). Em motores reais isso não ocorre, pois os combustíveis precisam de tempo para 
completar o processo de combustão, ocorrendo nesse intervalo um deslocamento do pistão 
(Figura 2-6) (STONE, 1992). O tempo necessário para a combustão depende da velocidade de 
frente de chama, que pode variar de acordo com o tipo de motor, condição operacional e tipo 
de combustível, acarretando em diferentes tempos de atraso de ignição e duração da combustão 
(MELO, 2007). 
A descrição da taxa em que a mistura da massa de ar com o combustível é admitida no 
cilindro é uma variável de suma importância, pois influencia a reação de combustão. O cálculo 
da taxa de energia entregue ao sistema tem influência direta nos valores de pressão e 
temperatura no interior da câmara. Ela também influência na eficiência térmica, pois afeta o 





Figura 2-6– Fração de massa de combustível queimada (x(θ)) em função do ângulo do eixo de 
manivelas (θ) – motor real vs. Ideal (STONE, 1992). 
O início e a duração da combustão são dois outros aspectos importantes da combustão 
em motores de ignição (ICE), pois impactam a eficiência, emissões e o desempenho geral do 
motor. Estes aspectos de combustão podem ser representados pelo perfil da fração de queima 
de massa (MFB). Ter um modelo matemático preciso de fração de massa queimada conduz a 
uma modelagem do processo de combustão mais preciso (YELIANA et al., 2011). 
A duração da combustão é uma variável influenciada por diversos fatores, um deles é o 
combustível, outro fator é o regime de operação do motor, como a rotação, o valor da razão ar 
combustível, e os valores destes parâmetros são obtidos a partir de experimentos 
(PULKRABEK, 1997). O ângulo total, desde a centelha até os 95% de massa queimada é 
crescente com a rotação e varia de 40º a 60º entre 2000 e 3000 rpm. Em termos de duração da 
combustão, cerca de 90% da fração de massa é queimada e utilizada (PULKRABEK, 1997).  
A Figura 2-7 apresenta a velocidade da chama em função da razão de equivalência (), 
que é o inverso da coeficiente do excesso de ar (), e mostra que quanto mais rica mistura mais 
rápida é a chama, portanto a duração é menor na pobre e na estequiométrica. 
HEYWOOD (1988) classifica a combustão em três etapas: o desenvolvimento da chama 
(flame development) que ocorre entre 0-10% da fração de massa queimada, a combustão rápida 
(fast burn) que ocorre entre 10-80% da fração de massa queimada e o overall que é a combustão 




Figura 2-7 – Relação entre a velocidade da chama e a relação ar combustível para um modelo de 
gasolina, modificado (PULKRABEK, 1997) 
A mistura rica influencia mais na combustão rápida, pois tem mais combustível e 
acelerando ainda mais este processo. Já a mistura pobre possui influência de maneira contrária, 
influencia mais a combustão completa. Este fenômeno pode ser observado durante o estudo da 
curva de Wiebe apresentado no anexo A e nos resultados da influência da razão ar combustível 
na curva de pressão e nos valores da detonação. 
No modelo de duas zonas em motores ICE, existem duas maneiras mais difundidas para 
se calcular a fração de massa queimada, utilizando equações da frente de chama ou pela função 
de Wiebe. 
A velocidade de chama é importante. Quando a velocidade é subsônica chama-se 
deflagração e quando é supersônica a combustão torna-se detonação, cujo fenômeno não é 
desejável nos motores, pois afeta sua durabilidade do motor (TINAUT et al., 2006). 
No modelo de frente chama, a área da superfície da frente pode ser determinada 
assumindo que a chama se propaga esfericamente a frente da vela de ignição. Este pressuposto, 
em conjunto com um movimento turbulento fixado da velocidade de chama e assumindo uma 
pressão uniforme em toda a câmara de combustão e equilíbrio químico para os produtos de 
combustão, permite que as equações de  massa e energia das zonas duas zonas (queimada e não 
queimada) possam ser resolvidas, proporcionando a pressão, temperatura e composição em 
função do tempo (RAMOS, 1986). 
Além disso, ao assumir a frente da chama como sendo esférica, a propagação da chama 
pode ser determinada. Este tipo de modelo foi introduzido por PATTERSON et al. (1963), e 
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modificada e melhorado por outros autores (KRIEGER; BORMAN, 1966), (LANCASTER et 
al., 1976) e(MATTAVI et al., 1980). 
RAGGI (2005) utilizou um modelo de duas zonas separadas por uma a frente de chama 
de forma esferoidal, e os parâmetros geométricos da chama foram calculados para cada variação 
do ângulo de manivela.  
Segundo BENSON et al. (1975), a simulação da liberação de energia pela combustão 
requer um fator empírico para corrigir a velocidade turbulenta da frente de chama, a fim de 
incluir o cálculo da formação de NO.  
A velocidade de chama turbulenta é necessária para analisar a taxa de conversão de 
combustível, que depende das escalas de comprimento, da intensidade da turbulência, e também 
da relação ar combustível, pressão e temperatura da mistura, taxa de compressão, carga 
(abertura da borboleta), rotação do motor (pelo aumento da turbulência) e tamanho do motor 
(TAGALIAN; HEYWOOD, 1986).  
À medida que a velocidade da chama aumenta, a intensidade da turbulência (em suas 
componentes swirl; tumble e espalhamento na câmara através da válvula de admissão, squish) 
aumenta, resultando em uma velocidade de chama maior. 
A velocidade de chama turbulenta descrita por RAMOS (1989) é dada pela Equação 2.1 
a qual depende da velocidade laminar descrita na Eq. 2.2. 
                                                     𝑆𝑇 = 𝑓𝑆𝑙                                                               (2.1) 









𝑝−0,09876                 (2.2) 
Onde: Sl velocidade laminar da chama [m/s], Tad temperatura de chama adiabática [K], 
Tu temperatura dos gases não queimados [K], p é a pressão cilindro [Pa] e o fator de chama f é 
para adaptar o valor da velocidade laminar para a turbulenta. A frente de chama neste modelo 
foi assumida esférica depois da ignição, e há separação dos gases queimados e não queimados. 
A Figura 2-8 relaciona velocidade média de chama com rotação do motor para um motor 




Figura 2-8–Velocidade média de frente de chama em uma câmara de combustão em função da 
velocidade do motor para um ICE,  (PULKRABEK, 1997). 
Há outro modelo muito semelhante com o de velocidade de chama, que é o Fractal. A 
principal diferença do modelo Fractal para o modelo Wiebe de duas zonas, é que o modelo 
fractal busca calcular a taxa de calor liberado a partir da teoria de superfície fractal e escoamento 
turbulento, não sendo necessários os dados das curvas de pressão experimentais para cada caso 
que se deseja simular (MELO; MACHADO; SERRÃO, 2014). 
O modelo fractal leva em conta a influência dos parâmetros: geometria da câmara de 
combustão, localização da vela, composição do gás no cilindro, e turbulência do escoamento. 
Neste modelo, a frente de chama começa como uma pequena esfera de superfície lisa. Durante 
o progresso da combustão, esta superfície é enrugada devido à turbulência. Esta consideração 
é uma boa aproximação para o modelo de queima desde que a velocidade de rotação do motor 
não seja muito elevada, neste caso a frente de chama passa a se unir e a geometria de uma esfera 
enrugada deixa de ser uma boa aproximação (MELO; MACHADO; SERRÃO, 2014). 
Outros modelos para se obter a fração de massa queimada em qualquer ângulo de 
manivela são a partir das “leis de queima”, como o cosseno e função de Wiebe, estas funções 
necessitam de fatores obtidos empiricamente. 
 
2.5.2 FUNÇÃO DE WIEBE 
 
A função de Wiebe é amplamente utilizada na modelagem da combustão em motores 
ICE. Foi desenvolvida em 1967 (MELO, 2007), para descrever a fração de massa queimada e 
o perfil de queima. Esta função tem uma curva em forma de “S” característica, que cresce a 
partir de zero, indicando o início da combustão e tende a uma indicação do fim da combustão 
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(Xb=1). Devido à sua simplicidade, esta função é usada ao invés da frente de chama turbulenta, 
para prever a taxa de combustão, cujo cálculo é complexo e há um custo computacional maior 
que a função de Wiebe (YELIANA et al., 2011). As taxas de liberação de energia de motores 
de ignição por centelha de mistura homogênea são bem reproduzidas pela função de Wiebe 
(STIESCH, 2003). 
Equações empíricas de queima incluem algumas constantes que devem ser determinadas 
adequadamente no começo do modelo computacional. Ao se utilizar a função de Wiebe, estes 
parâmetros são: o fator de eficiência (a), o fator de forma (m), a duração da combustão (b) e 
o início da combustão (i). Esses parâmetros são oriundos de dados experimentais e com o 
auxílio do modelo de diagnose é possível adequar estes parâmetros para o modelo desenvolvido 
(BAYRAKTAR; DURGUN, 2004). 
Em resumo, a desvantagem mais importante dos modelos termodinâmicos, que utilizam 
equações empíricas de queima é que estas implicam em um estudo experimental antes da 
modelagem ou em um estudo de modelagem adicional para determinar os parâmetros. Mas com 
o estudo experimental a utilização destas equações se torna viável.  
A função de Wiebe em função do ângulo de manivela é dada pela Equação 2.3 . 





]                                  (2.3) 
Onde: 𝑥𝑏(𝜃) é massa queimada em função do eixo do virabrequim; 𝜃𝑖 é posição angular 
do virabrequim no momento da centelha; 𝜃 é posição angular do virabrequim; 𝜃𝑑 é duração da 
combustão; m é fator de forma, que define a forma da curva de liberação de calor; log(1 − 
𝑐
) 
é parâmetro de eficiência (a), determina a fração de combustível queimada ao final da 
combustão; e 
𝑐
 é a eficiência da queima. 
A maioria dos autores adota um valor para o fator de eficiência, mas (LANZAFAME, 
1999) aborda este fator de eficiência da queima admitindo que 𝑎 = 𝑙𝑛 (1 − 
𝑐
). A eficiência 
da queima (c) geralmente se adota como sendo 99,9%, obtendo um valor do fator de eficiência 
de a=6,908. Ou seja, em uma dada duração de combustão esse fator de eficiência de queima 
indica a quantidade máxima de massa queimada. 
Os parâmetros a, m podem ser alterados para o ajuste da curva dos parâmetros de cada 
motor. O fator a permite controlar qual é o comportamento da queima, ou seja, se esta é mais 
rápida ou mais lenta atingindo o seu fim em um tempo maior ou menor. Da mesma maneira, o 
coeficiente m permite controlar o comportamento, como a queima evolui durante a propagação 
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da frente de chama representando, assim sendo chamado de fator de forma da câmara de 
combustão (MELO, 2007).  
Para motores convencionais o valor de a é 5 (onde a eficiência da quantidade de 
combustível queimado é 99,3%). HEYWOOD (1988) e RAMOS (1989) sugerem m=2 e a=5 
para motores de ignição por centelha (ICE). Mas os valores de a e m podem variar de 3 a 10 e 
m de 1 a 3.  
No entanto, este conjunto de constantes resulta em um grande erro de estimativa, 
especialmente para as condições de funcionamento de alta diluição e nas aplicações de 
detonação na combustão (YELIANA et al., 2011). 
As Figuras 2-9 e 2-10 apresentam como o parâmetro de eficiência influencia as curvas 
de liberação de calor (dXb/dt) e no calor liberado ou fração de massa queimada (Xb) de Wiebe. 
No anexo A há outras análises apresentando como cada fator na função de Wiebe varia. 
 







Efeito do parâmetro a na função simples de Wiebe







































A função de Wiebe simples é mais utilizada em motores port fuel injection (PFI) de 
ignição por centelha, mas alguns autores utilizam a função dupla de Wiebe para ICE quando se 
tem injeção direta (ID).  
A mistura ar combustível nos motores ICE é preparada fora do cilindro no motor, 
antigamente no carburador, atualmente no coletor de admissão, utilizando o port injection fuel 
enquanto nos motores de injeção direta é preparada dentro do cilindro. (FERGUSON, 1986; 
HEYWOOD, 1988; TURNS, 2000), (ÇELIK; OZDALYAN, 2010). 
YELIANA et al. (2011), apresentam uma função dupla de Wiebe para motores ICE, já 
que essa metodologia é mais utilizada em motores de ignição por compressão. 
A função dupla apresenta por YELIANA et al., (2011) é apresentada na Eq. 2.4. 










])             (2.4) 
Onde: p é um fator de ponderação entre as duas etapas da combustão, 1,2 são fatores de 
forma (m1,2+1), 1,2 são fatores de eficiência da combustão a qual é descrita pela Eq.2.5. 
                                 𝛼1,2 = [𝑎1,2
(−1 𝑚1,2⁄ )]∆𝜃1,2                                                     (2.5) 
O índice 1 indica a combustão completa onde o fator p multiplica cada parte função de 
Wiebe dupla, que ocorre numa duração e com uma eficiência de queima diferentes da segunda 
parte (índice 2) onde é uma fração da combustão como um todo. Desta forma a função dupla 
de Wiebe tem três parâmetros: o de forma e de eficiência e a duração da combustão.  










Efeito do parâmetro a na função simples de Wiebe
















Figura 2-10 – Taxa de liberação de calor variando o parâmetro de eficiência (AUTOR)  
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Os resultados apresentados por YELIANA et al. (2011), mostraram que o modelo da 
função dupla de Wiebe é melhor do que o modelo de função simples de Wiebe nas condições 
testadas no modelo o unidimensional (1-D), esta ferramenta de simulação computacional é 
suficiente e permite a modelagem de todo o motor como um sistema incluindo a dinâmica do 
fluxo. 
Após a determinação da taxa de queima da mistura, é necessário determinar a quantidade 
de transferência de calor pela queima do combustível (Qcomb). A Figura 2-11 apresenta como a 
transferência de calor devido a queima do combustível e a perda de calor para as frestas 
influenciam no rendimento da combustão (HEYWOOD, 1988), ou seja, nem toda energia 
liberada pelo combustível é convertida em trabalho para o motor, pois esta queima possui uma 
eficiência da combustão a qual influencia na transferência de calor. 
A diferença entre mcombQLHV (massa de combustível vezes o poder calorifico inferior) e 
o Qch (𝑄𝑐𝑜𝑚𝑏 = 𝜂𝑐𝑜𝑚𝑏𝑚𝑐𝑜𝑚𝑏HC𝑑𝑋𝑏, onde: mcomb é amassa de combustível, HC entalpia de 
combustão, Xb fração de massa queimada e a eficiência da combustão comb), é o rendimento 
da combustão, em MCI- ICE a eficiência de combustão ηcomb é da ordem de 90% (HEYWOOD, 
1988). A eficiência da combustão é a razão entre a energia química liberada pelo combustível 
e a energia química disponível no combustível (BLAIR, 1996). 
 
Figura 2-11– Resultado da análise da transferência de calor, ineficiência da combustão (modificado 
HEYWOOD, 1988). 
 




Além do modelo de combustão outra modelagem que é de suma importância e que 
dificulta a simulação do desempenho de MCI, é a modelagem da transferência de calor 
instantânea. 
A dificuldade em modelar a transferência de calor está na geometria complexa das 
superfícies de transmissão de calor, além de ser um fenômeno transiente, onde o fluxo de calor 
pode variar drasticamente (de 0 a 10 MW/m2) em um curto tempo (menor que 10 
milissegundos) (BORMAN; NISHIWAKI, 1987), com características tridimensionais, além do 
fluxo de calor na câmara de combustão ser diferente a cada ciclo, pela turbulência dos gases 
dentro do cilindro (GALLO, 1988). 
A solução para se modelar a transferência de calor encontrada                                                                                                                                                                                                                                         
pela maioria dos estudiosos é utilizar correlações simples obtidas a partir de dados 
experimentais, as quais permitem determinar: o coeficiente de transferência de calor em função 
das propriedades do fluido, dos parâmetros que caracterizam as dimensões do motor, da 
hidrodinâmica do escoamento no cilindro e das peculiaridades do processo de combustão. 
Uma hipótese também utilizada é que a camada limite seja tão fina a fim de que a sua 
capacidade térmica seja desprezível, deste modo é possível adotar que o fluxo de calor na parede 
seja proporcional à diferença de temperatura entre o gás e a mistura fresca (SANTOS, 2009). 
Existem muitos modelos de transferência de calor para MCI que, de acordo com 
(BORMAN, 1985), podem ser classificados da seguinte maneira: 
Modelos Globais: 
- Correlações empíricas: Nusselt, Eichelberg, Brilling, Plaum; 
- Correlações Semi-empíricas: Annand, Woschini e Homberg; 
Modelos Zonais: Morel e Keribar, Shubert; 
Modelos Fluidodinâmicos Multidimensionais: 
- Por convecção 
- Por Condução na camada limite; 
Nos modelos fluidodinâmicos multidimensionais que consideram que a transferência de 
calor por condução na camada limite é igual a taxa de transferência de calor, a qual é dada pela 
Equação 2.6. 






                                                    (2.6 
Onde: 𝑘𝑒𝑓 é a condutibilidade térmica dos gases; 𝛾 é a espessura da camada limite; 𝑇𝑤 é 
temperatura média das paredes internas do cilindro; T é temperatura dos gases. 
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Há uma grande dificuldade nesse tipo de modelo devido a estimativa da camada limite. 
Já os modelos que consideram a convecção dependem do coeficiente de película, a Equação 2.7 
apresenta a formulação utilizada. 
                                              
𝛿𝑄𝑐𝑜𝑛𝑣.
𝛿𝑡
= ℎ𝐴(𝑇 − 𝑇𝑤)                                                (2.7) 
Onde: A é área de troca de calor; h é o coeficiente de película. 
A área do cilindro é dada pela Equação 2.8: 
                             𝐴 = 𝜋𝐷(𝑆 + 𝑆𝑜) +
𝜋𝐷2
4
+ 𝐴𝑐𝑐                                                                     (2.8) 
 
 
As correlações semi-empíricas incluem parâmetros adimensionais, tais como: Reynolds, 
Nusselt e Prandt. Uma das correlações mais utilizada, por ter duas parcelas em sua formulação, 
uma representando a troca de calor por convecção e outra por radiação, importante para motores 
diesel, é a de Annand 1963 (VELASQUEZ, 1993), expressa pela Equação 2.9. 







                                                  (2.9) 
Onde: Re é número de Reynolds, o qual é determinado por: 𝑅𝑒 =
𝑣𝑝𝐷

, onde o número de 
Reynolds depende da velocidade média do pistão (vp); da densidade e viscosidade instantânea 
da mistura ( e ), do diâmetro do cilindro, C2 é a constante a qual está relacionada com a 
radiação, portanto depende do tipo de ignição do motor e C1 um coeficiente de película 
referente a convecção. Em motores ICE, os efeitos por radiação são menores que no ICO, pois 
nestes motores há a presença de fuligem. 
As correlações empíricas estimam o coeficiente de película utilizando a velocidade 
média do pistão (vp), pressão (P) e temperatura dos gases no cilindro (T), temperatura da parede 
do cilindro (Tw). Assim existem várias maneiras de calcular este coeficiente, para que se possa 
estimar a transferência de calor.  
As Equações 2.10 a 2.13 apresentam o cálculo do coeficiente de película, apresentadas 
por diversos autores, Nusselt, Brilling, Van Tyen, Eichelberg respectivamente (GALLO, 1988). 
            Área lateral   Área da Câmara de Combustão 
 
Área da cabeça do pistão   
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                                ℎ = 𝐶1(1 + 1,24𝑣𝑝)√(𝑃2𝑇)
3
                                                  (2.10) 
                             ℎ = 𝐶1(3,5 + 0,185𝑣𝑝)√(𝑃2𝑇)
3
                                                (2.11) 
                              ℎ = 𝐶1(3,22 + 0,864𝑣𝑝)√(𝑃2𝑇)
3
                                             (2.12) 
                                          ℎ = 𝐶1√(𝑃𝑇)√𝐶𝑚
3
                                                        (2.13) 
Uma relação muito conhecida e utilizada é de Eichelberg (Eq. 2.13), embora esta 
correlação tenha sido desenvolvida para motores de grande porte e operando em baixas 
rotações. Outra relação muito utilizada e de maior relevância é a de Woschini, e a Equação 2.14 
apresenta esta correlação (VELASQUEZ, 1993). 
                        ℎ = 𝐶1𝐷
−0,2𝑃0,8𝑇−0,53 [𝐶2𝑣𝑝 + 𝐶3
𝑉𝑇1
𝑃1𝑉1
(𝑃 − 𝑃𝑜)]                         (2.14) 
O primeiro trabalho que permitia estimar a transferência de calor durante as fases abertas 
foi o de Woschini. Nesta correlação, é necessário conhecer Pressão (P1), Temperatura (T1) e 
Volume (V1) de um instante qualquer. Além disso, tem que se obter a curva de pressão para o 
motor operando em “Motoring”, ou seja, quando o motor é acionado e opera sem combustão, 
representada pela variável P0 , o que torna uma desvantagem desse modelo (VELASQUEZ, 
1993). 
HOHENBERG (1980) revisou o trabalho de Woschini e utilizando outros grupos de 
dimensionais e eliminando a necessidade de estimar a pressão do cilindro com o motor sem 
combustão, desenvolveu a correlação apresentada na Equação 2.15. 
                                ℎ = 𝐶1𝑉
−0,06𝑃0,8𝑇−0,4(𝑣𝑝 + 𝐶2)
0,8
                                       (2.15) 
As correlações apresentadas podem ser utilizadas tanto na fase aberta quanto fechada 
do motor, mas há correlações específicas para fase aberta. O modelo de NISHIWAKI et. al. 
(1979) é muito utilizado e é apresentado pelas Eqs. 2.16 e 2.17, sendo as correlações para a 
admissão e escape respectivamente. 
Admissão: 
                                  ℎ = 𝐶1𝐷
−0,193(𝑣𝑝𝑃)
0,807
𝑇−0,534                                          (2.16) 
Escape: 
                                 ℎ = 𝐶1𝐷
−0,422(𝑣𝑝𝑃)
0,578
𝑇−0,199                                           (2.17) 
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Há comparações realizadas na literatura entre alguns dos modelos citados. (GALLO, 
1988) realizou uma comparação por meio da simulação computacional entre: Nusselt, Brilling, 
Van Tyen, Eichelberg, Annand, Woschni, Sitkey, Hohenberg e Nishiwaki, concluindo que: 
• Brilling subestima os valores; 
• Nusselt e Van Tyen fornecem valores baixos para velocidades baixas; 
• Eichelberg apresenta boa relação para velocidades baixas; 
• Woschni necessita da curva de pressão, dificultando a análise; 
• Annand, Sitkey e Hohenberg se mostraram convenientes; 
• Nishiwaki é recomendado para fases abertas; 
WU et al. (2006), realizou uma comparação entre Annad, Stikey, Eichelberg, 
Hohenberg e Nusselt junto com os resultados experimentais de um motor de 125 cm3, obtendo 
correlações de aderência a seguir:  
Annand: R = 0, 9767; 
Eichelberg: R = 0, 9383; 
Sitkey: R = 0, 92375; 
Hohenberg: R = 0, 9075; 
Nusselt: R = 0, 8753. 
GALLO (1998), modelou a transferência de calor instantânea do fluído de trabalho com 
as paredes dos cilindros por meio das relações de coeficiente de película hp propostos por 
HOHENBERG (1980), para a fase fechada e de NISHIWAKI et al. (1979), para a fase aberta 
do ciclo termodinâmico do motor.  
As correlações propostas por Annand e por Woschni são as mais frequentemente citadas 
na literatura (HEYWOOD, 1988; VELASQUEZ, 1993). RAGGI (2005) usou as equações de 
Annand e Woschini, e SANTOS (2009) utilizou a correlação de Woschini. Estes cálculos são 
úteis para a válvula de escape e a região do cabeçote quando tem-se a pressão média indica 
elevada (maior que 2MPa), onde há uma alta densidade e o fluxo de calor pode ser excessivo  
A modelagem do coeficiente de película, além de fornecer a transferência de calor, 
também possibilita a determinação dos campos de temperatura dos componentes que se 






2.7 MODELOS DE PREDIÇÃO DOS PRODUTOS DE COMBUSTÃO 
 
2.7.1 EQUILÍBRIO QUÍMICO 
 
A utilização do modelo de equilíbrio químico para as espécies dos produtos de 
combustão é complexa, mas importante para que se possa ter um modelo mais preciso capaz de 
determinar as frações molares destas e posteriormente conciliando o modelo de cinética química 
para prever alguns poluentes. 
HEYWOOD (1988) separa as reações químicas em três categorias: a primeira categoria 
é composta pelas reações muito lentas, que praticamente não alteram a composição da mistura, 
e que desta maneira pode-se considerar como tendo composição química constante, 
“congelada”; a segunda é formada por reações tão rápidas que podem ser consideradas sempre 
em equilíbrio químico, mesmo quando as condições da mistura se alteram rapidamente (numa 
mudança de temperatura, por exemplo); a terceira é caracterizada por reações controladas pela 
cinética química, onde a taxa de reação dos processos é relevante e as velocidades de reação 
são responsáveis pela composição da mistura, que varia em função do tempo. 
As reações elementares podem ser consideradas reversíveis, isto é, podem ocorrer em 
ambas direções. Em temperaturas elevadas ocorre a dissociação de parte dos produtos da reação 
formando novamente o que seriam as substâncias intermediárias, ou seja, a reação ocorre no 
sentido contrário. Existe então uma velocidade de reação em um sentido e outra velocidade no 
sentido reverso. Quando a concentração do produto aumenta é porque a velocidade direta é 
maior do que a inversa. O equilíbrio químico ocorre quando as duas velocidades são iguais, e 
quando isso ocorre a composição não muda, para dadas condições de temperatura e pressão. 
A maioria dos gases da combustão pode ser considerada em equilíbrio químico, a menos 
dos óxidos de nitrogênio, monóxido de carbono e hidrocarbonetos não queimados, pois a 
velocidade de dissociação não é a mesma que a de formação. Por isso há a necessidade de 
aplicar um modelo de cinética química para prever as emissões destas espécies. 
Há duas alternativas utilizadas para o cálculo do equilíbrio químico (BOSCH NETO, 
2012): 
 A formulação empregando constantes de equilíbrio químico e 
 Minimização da energia livre de Gibbs; 
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As duas abordagens mencionadas apresentam-se de forma equivalente para uma mistura 
de gases ideais. 
Há softwares utilizados para determinar as frações molares, e um dos mais conhecidos 
é o GASEC®, um software livre onde o usuário pode escolher o combustível, o qual pode ser: 
metano, propano, hidrogênio ou isooctano. O ar é formado por O2 e N2, e os produtos de 
combustão podem ter até 25 espécies. Este é o modelo desenvolvido pela NASA, o qual utiliza 
o método de Lagrange para a solução numérica dos sistemas e utiliza a minimização da energia 
livre de Gibbs. 
Uma dificuldade dos modelos usando cinética química é a necessidade de passos muito 
pequenos no tempo para evitar instabilidade das equações de cinética muito rápida, e isso leva 
a um tempo computacional da simulação muito grande. A alternativa encontrada para evitar 
grande tempo computacional e ter uma melhor precisão do que simplesmente usar o equilíbrio 
químico é considerar as reações mais rápidas como em equilíbrio químico e considerar as 
reações mais lentas com cinética química (formação do NO). 
 
2.7.2 MODELOS DE PREDIÇÃO DE HC, NOX, CO 
 
A predição da fração molar de algumas espécies tais como: NOx, CO não podem ser 
determinados utilizando o equilíbrio químico, estas fazem parte do terceiro grupo de reações, 
segundo HEYWOOD (1988), as quais necessitam de cinética química. Hidrocarbonetos não 
queimados (HC) também não podem ser determinados pelo equilíbrio químico, e sua 
determinação pode ser calculada pela solução numérica das equações de cinética química, com 
base em uma modificação do método de Vickland (VICKLAND, C., STRANGE, F., BELL, 
R., AND STARKMAN, 1962). Uma vez que os cálculos de equilíbrio químico são iterativos, 
é necessário ter estimativas das frações molares das espécies do produto de combustão próximas 
à de equilíbrio, para se obter uma rápida convergência(BENSON; ANNAND; BARUAH, 
1975). 
Um grande problema na minimização de emissões de NOx e CO, é que para misturas 
levemente pobres, cerca de =1,1, ou seja =0,9; há a maior formação de NOx devido também 
o pico de temperatura e disponibilidade do oxigênio, mas se tem o menor valor para emissão 





Figura 2-12 – Comparação da formação de NOx e CO em função da razão combustível ar em um ciclo 
Otto(modificado RAGGI, 2005). 
A Figura 2-13apresenta como a formação de NOx e HC é influenciada em misturas de 
etanol com gasolina (MASUM et al., 2013), isso a 2000 rpm, mas em outras rotações superiores 
a tendência apresentada é a mesma. 
 
Figura 2-13–Formação de NOx e HC pela quantidade de etanol na gasolina à 2000 rpm(modificado 
MASUM et al., 2013). 
Há alguns softwares comerciais que permitem a simulação de emissões, um exemplo é 
o BOOST da empresa AVL, os poluentes são HC, CO e NOx, utilizando modelos de equilíbrio 





2.7.2 PREDIÇÃO DO HC 
 
Há dois modelos simplificados mais utilizados para a predição dos hidrocarbonetos não 
queimados o de frestas (crevices) e ¨camada de extinção¨ (quench-layer) (HEYWOOD, 1988).  
O modelo de crevices corresponde a regiões no cilindro tais como as fendas entre os 
anéis do pistão, paredes do cilindro onde se acumula a mistura ar combustível a qual não é 
atingida pela chama. Este modelo consiste em uma análise geométrica do motor (Figura 2-14) 
(BOSCH NETO, 2012).  
Outra fonte de formação de HC é a presença do óleo lubrificante no combustível ou nas 
paredes da câmara de combustão (MELO et al., 2012). 
 
Figura 2-14 – Frestas e fontes de HC não queimados(BOSCH NETO, 2012). 
O modelo de quench layer “ camada de chama extinta”, acontece quando a chama chega 
muito próximo da parede do cilindro, distância de 50 a 500 m, mas não ocorre a auto ignição 
do combustível, desta forma, formando HC. A análise relaciona a velocidade da chama, a 
temperatura do gás queimado e a distância da chama da parede (HEYWOOD; KECK; RIFE, 
1980). 
 
2.7.2.2 PREDIÇÃO DO NOx 
 
O composto NOx, formado principalmente por NO e NO2, possui uma cinética química 
diferente das demais espécies formadoras dos produtos de combustão, pois sua reação é muito 
lenta, ou seja, não pode ser considerado em equilíbrio químico. 
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O mecanismo de cinética química para a formação do óxido de nitrogênio é a partir de 
três mecanismos(TINAUT; MELGAR; HORRILLO, 2013): 
i.  Mecanismo térmico ou estendido de Zeldovich, com a mistura queimada e o 
oxigênio, nitrogênio, hidroxila determinando a formação e a “destruição” NOx. 
ii.  O mecanismo de prompt, que ocorre na frente de chama. 
iii.  O mecanismo do nitrogênio do combustível. 
Um método para a estimativa de emissão de NOx muito utilizado é o de Zeldovich, o 
qual descreve a cinética de formação de óxido nítrico em três reações. Heywood 
(RUBLEWSKI; HEYWOOD, 2001) também o utiliza como base do seu mecanismo. 
O mecanismo de Zeldovich é dado por três reações as quais são em função da formação 
e dissociação do N, N2, NO, O, O2(TURNS, 2000): 
𝑂2 + 𝑁 ↔ 𝑁𝑂 + 𝑂 
2𝑁 + 𝑀 ↔ 𝑂2 + 𝑀 
𝑁𝑂 + 𝑁 ↔ 𝑂 + 𝑁2 
As duas primeiras reações foram sugeridas por Zeldovich e a última por Lavoie (1970), 
sendo muito importante quando se trata de misturas ricas e estequiométricas (RAGGI, 2005).  
A Equação 2.18 apresenta a equação da determinação do diferencial da concentração do 










−[𝑁𝑂][𝐻]                                                                                                      (2.18) 
Onde: Kfi é a taxa de formação em [cm
3/mols.s], [i] concentração da espécie química. 
Considerando que a [N] está em regime permanente, então sua derivada é igual a zero desta 
maneira podendo obter a concentração de N, e posteriormente do NO. 
Além do mecanismo de Zeldovich, há o modelo de Fenimore que envolve mais espécies 
e equações descritas a seguir (TURNS, 2000). 
𝑁𝑂 + 𝐻𝑂2 ↔ 𝑁𝑂2 + 𝑂𝐻𝑁𝑂2 ↔ 𝑁𝑂 + 𝑂𝐻 
𝑂 + 𝑁𝑂2 ↔ 𝑁𝑂 + 𝑂2𝐶𝐻 + 𝑁2 ↔ 𝐻𝐶𝑁 + 𝑁 
𝐶 + 𝑁2 ↔ 𝐶𝑁 + 𝑁𝐻𝐶𝑁 + 𝑂 ↔ 𝑁𝐶𝑂 + 𝐻 
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𝑁𝐶𝑂 + 𝐻 ↔ 𝑁𝐻 + 𝐶𝑂𝑁𝐶𝑂 + 𝐻 ↔ 𝑁𝐻 + 𝐶𝑂 
Segundo MILLER (1988), um mecanismo super estendido de Zeldovich (SEZM), foi 
desenvolvido na Ford Motor Company (GESIM), a fim de torná-lo mais acurado possível para 
predição de NOx em motores. O mecanismo detalhado da determinação de NOx é construído 
por um sistema de 67 reações e 13 espécies químicas. Em um estudo analisou-se 10% dos dados 
de um teste para diversos motores e aplicou-se o mecanismo estendido de Zeldovich (EZM) o 
qual apresentou erros de 50% ou mais em condições semelhantes (MILLER et al., 1998).  
TINAUT (2013) também utiliza o mecanismo estendido de Zeldovich com 11 equações 
para predizer NOx, em um modelo de duas zonas na câmara de combustão, sendo 8 equações 
para CO e 3 para NOx. 
MILLER (1998), comparou os modelos de Zeldovich simples com o mecanismo 
estendido, variando o número de reações para a predição do NOx, os resultados estão 
apresentados na Figura 2-15,para um motor A (V6; 3,0L; 4 válvulas, 89 mm diâmetro e 79,5 
mm curso do pistão). O mecanismo estendido Zeldovich foi aceito incluindo principalmente as 
reações que governam a formação de NO a partir de moléculas nitrogênio. Nota-se que quanto 
mais reações o mecanismo de formação do NOx possui melhor é a predição.  
 
Figura 2-15 – Comparação do modelos de predição do NOx em função da relação combustível ar 
(MILLER et al., 1998). 
Mediante os resultados apresentados por MILLER (1998) há um aumento de produção 
de NO de acordo que se aumenta a carga. A 5 bar o valor de NOx tem um erro de 23% e 27% 
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para SEZM e EZM respectivamente. Outros testes em motores diferentes mostram a mesma 
tendência, podendo chegar até 40% em alguns casos. 
MILLER (1998); realizou modificações e chegou à conclusão que o mecanismo super 
estendido, o qual incorpora 67 reações e 13 espécies químicas dominantes na formação de NOx 
alcançou um erro em torno de 10%, enquanto o mecanismo simples de Zeldovich atingiu erros 
de aproximadamente de 50% ou mais para as mesmas condições de teste. 
Há modelos de predição NOx e outros poluente apresentados na Tabela 2-4, e apresenta 
o número de reações, espécies e a origem do NOx, se térmico ou prompt ou devido ao N2O 
(ZSCHUTSCHKE et al., 2016). 
ZSCHUTSCHKE (2016), apresenta a diferença dos resultados quanto a formação de 
NOx de alguns modelos propostos na literatura, apresentados na Tabela 2-4, algun dos 
mecanismos listados são utilizados para prever outros poluentes alem do NOX.  
O modelo proposto por MILLER (1985) é o que apresenta uma predição superestimada 
em relação aos resultados experimentais, já os modelos de San Diego (2012), Konnov (2009), 
GRI – 2.11(1995) e GRI - 3.0 (2000) foram os modelos que mais se aproximaram dos valores 
experimentais, já o modelo de Leeds (2001) obteve uma predição subestimada, ou seja, menor 























       
RedMEch, 2013 84 398      
Pistch et al,2008 99 461      
Golovichev,2013 118 643      
Mauss et al;2002 217 1498      
Curran et al;2002 858 3616      
Sub mecanismo 
(Apenas NOx) 
       
Heywood et 
al;1970 
2 8 sim  sim   
Mauss et al;2002 3 8 sim sim sim   
Golovichev;2013 4 15 sim sim sim  sim 
SanDiego; 2012 14 53 sim sim sim sim sim 
GriMEch 2.11; 
1995 
17 102 sim sim sim sim sim 
GriMEch 3.0; 2000 18 106 sim sim sim sim sim 
Miller et al;1985 18 39 sim  sim sim sim 
Miller e Bowman; 
1989 
19 84 sim sim sim sim sim 
Leeds; 2001 20 163 sim sim sim sim sim 
Dubreuil et al; 
2001 
27 195 sim sim sim sim sim 
Konnov; 2009 39 454 sim sim sim sim sim 
 
2.7 PREDIÇÃO DO CO 
 
A produção de CO em um motor de combustão interna está ligada principalmente a 
valores reduzidos da relação ar combustível (AC), mas o tempo que a mistura se encontra na 
câmara de combustão e a temperatura também influencia em sua formação. Quando se quer 
máxima utilização de energia na combustão e um maior rendimento térmico aumenta-se a 
relação AC (misturas pobres) e nestes casos há aumento na formação de CO (TURNS, 2000).  
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Segundo HEYWOOD (1988), os níveis de emissões de CO observados no gases de 
exaustão são menores que os valores máximos medidos dentro da câmara de combustão.  
O mecanismo de formação do CO muito utilizado, inclusive no software BOOST, e 
também descrito por RAGGI (2005), consiste na reação principal de oxidação do monóxido de 
carbono para resultar no dióxido de carbono.  
𝐶𝑂 + 𝑂𝐻 ↔ 𝐶𝑂2 + 𝐻 
𝐶𝑂2 + 𝑂 ↔ 𝐶𝑂 + 𝐶2 
Onde cada reação possui também sua equação e sua constante de equilíbrio onde se 
determina a concentração de cada espécie envolvida. Considera-se que apenas o CO não está 
em equilíbrio químico. As taxas de reação são descritas por constantes de taxas de reação. 
TURNS (2005), apresenta outro conjunto de reações formada por quatro reações para 
descrever a formação de CO. 
𝐶𝑂 + 𝑂𝐻 ↔ 𝐶𝑂2 + 𝐻 
𝐶𝑂 + 𝑂2  ↔ 𝑂 + 𝐶𝑂2 
𝑂 + 𝐻2𝑂 ↔ 𝑂𝐻 + 𝑂𝐻 
𝑂𝐻 + 𝑂2  ↔ 𝑂𝐻 + 𝑂 
A taxa de produção de CO no tempo pode ser calculada segundo a Equação 2.19: 
                                         
𝑑[𝐶𝑂]
𝑑𝑡
= (𝑅1 + 𝑅2) [1 −
[𝐶𝑂]
[𝐶𝑂2]
]                                        (2.19) 
Onde: R1 e R2 constantes são descritas por Bowman (RAGGI, 2005), que dependem 
das constantes de equilíbrio, temperatura e concentração da espécie química. 
O processo de oxidação do CO é congelado no final da expansão quando as temperaturas 
dos gases diminuem. O processo que governa a exaustão do CO também se dá por cinética 







Os principais fenômenos da combustão anormal são: detonação e a ignição de 
superfície. Quando estes fenômenos ocorrem causam grandes danos ao motor, comprometendo 
o desempenho e podem gerar ruídos altos e fortes (HEYWOOD, 1988). 
O fenômeno da detonação é devido a combustão anormal, ou seja, uma velocidade 
supersônica, diferente da combustão controlada que é subsônica, de baixa velocidade. A 
principal característica é a vibração acústica proveniente da propagação das ondas de choque 
que ocorrem na câmara de combustão (CHEN et al., 2014a; DOUAUD; EYZAT, 1979). 
A tendência a entrar em auto-ignição de um motor depende de três parâmetros chaves: 
estado termodinâmico da mistura fresca no final da combustão (pressão e temperatura); química da 
mistura; e o tempo que a mistura fica exposta a altas pressão e temperatura (SPICHER; KROGER, 
1991). 
A Figura 2-16 apresenta a diferença de uma curva de pressão de um motor com 
combustão controlada e com detonação. 
 
Figura 2-16 – Curva de pressão com combustão controlada e com detonação leve e intensa 
(FERGUSON, 2015) 
A detonação pode ser influenciada por carga elevada em baixa rotação e temperatura 
elevada da mistura. Alguns fatores que levam a detonação estão esquematizados na Figura 




Figura 2-17 – Esquema das características que levam a detonação (DA SILVA, 2014). 
O etanol é muito utilizado com a gasolina pela sua propriedade antidetonante 
(BROMBERG; BLUMBERG, 2009). Uma propriedade importante para se destacar no estudo 
de detonação é a octanagem, quanto maior esse número maior é sua resistência a detonar. A 
octanagem como é definida como um índice de resistência a detonação de um determinado 
combustível comparado com a detonação de um combustível de referência formado por uma 
mistura de n-heptano (C7H16), como referência de octanagem zero (0), e o 2-2-4-trimetil 
pentano (iso-octano) como referência de octanagem cem (100).  
Estes hidrocarbonetos foram escolhidos porque o n-heptano tinha a maior tendência a 
detonar e o iso-octano tinha a maior resistência a detonação comparados com os demais 
combustíveis disponíveis quando esta escala foi estabelecida. Para combustíveis com 
octanagem acima de 100, a resistência a detonação deste é determinada por comparação com 
iso-octano com a adição de aditivo antidetonante conhecido como chumbo tetraetila (TEL) e 
fórmula (C8H2OPb). 
A Figura 2-18 apresenta como a fração de massa de etanol injetada aumenta o tempo da 
detonação (BROMBERG; BLUMBERG, 2009; WESTIN, 2002), ou seja, quando se injeta mais 
etanol no motor o fenômeno da detonação demora para iniciar no cilindro. 
Existem condições específicas do motor para determinar o índice de octanos de um 
combustível. Esses testes são realizados num motor padronizado Cooperative Fuels Research 
(CFR). Dois parâmetros que foram usados historicamente, o número de octanos determinado 
pelo método da pesquisa (RON) e o número de octanagem determinado pelo método da 
pesquisa “ MOTOR’ (MON). As condições para os motores CFR utilizados para determinar a 
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octanagem de combustível variam, e a metodologia para o RON é menos rigorosa do que a 
MON. Muitos autores utilizam a média aritmética dos dois métodos para ter um terceiro valor 
de octanagem o ON, chama no Brasil de incide de octanagem (BROMBERG; COHN, 2008). 
 
Figura 2-18–Relação entre quantidade de etanol (massa) na ID e o tempo de detonação, modificado 
(BROMBERG; BLUMBERG, 2009; WESTIN, 2002). 
O valor da octanagem pode se alterar mesmo sendo o mesmo combustível, ou pela 
origem ou por ser uma mistura. (GHADIKOLAEI, 2016), cita em seu trabalho que os valores 
de RON para etanol estão na ordem de 102 a 130 e MON de 89 a 96 já para a gasolina comum 
estes valores são 90 a 100 para RON e 80 a 92 para MON . O etanol pode ter a octanagem RON 
129 e o MON de 102 (BROMBERG; COHN, 2008),(BROMBERG; COHN; HEYWOOD, 
2006). Mas este valor pode variar, o RON de 108 para etanol e RON de 91 a 98 para gasolina 
(FORD; AVL; LLC, 2011). OLIVERIO et al; (2009) utilizaram em seu trabalho os valores de 
RON de 92 para gasolina e 111 para etanol. 
A gasolina brasileira, independentemente do tipo, A, C comum ou premium possui um 
número maior que 82 octanos MON. O índice antidetonante da gasolina C, comum no Brasil, 
é 87 e da premium C é 92 (BOSCH NETO, 2012). 
O etanol tem um número de octanagem muito maior que a da gasolina. Este é um dos 
fatores que o etanol possui razão de compressão mais elevada, e proporciona uma maior 
potência em motores turbo, e melhor limite de auto-ignição (SARATHY et al., 2014).  
A fim de demonstrar como a octanagem é a propriedade fundamental para se evitar a 
detonação, a Figura 2-19 e Figura 2-20 apresentam o mesmo ensaio em um motor em um 
modelo matemático utilizado no trabalho de (BROMBERG; COHN, 2008), um ensaio com um 




Figura 2-19 – Perfil de temperatura e pressão para um motor operado com um combustível com a 
octanagem 85 RON (modificado BROMBERG, L.; COHN, 2008). 
 
Figura 2-20 – Perfil da temperatura e pressão para um motor operando com um combustível de 85 
MON (modificado BROMBERG, L.; COHN, 2008). 
A primeira implantação de um modelo de detonação com um modelo de duas zonas, 
considerando duas frações de gases, queimados e não queimados, temperaturas das duas zonas 
diferentes, foi de Ricardo, em 1922, descrita por Taylor em 1988 (BARROS, 2003).  
A teoria construída por Ricardo propõe um fenômeno de detonação como sendo um 
fenômeno decorrente da auto-ignição da mistura não queimada devido sua compressão causada 
pelos gases queimados. Se a massa não queimada atingir o valor de auto-ignição então se inicia 
a combustão explosiva, a qual gera ondas de pressão no interior do cilindro (BARROS, 2003). 
Outro modelo é o de interação de ondas de pressão e da frente de chama proposto por 
Taylor-Markstein, que a detonação é constituída por frentes de chamas que ocasionam ondas 
choques e causando danos ao pistão (BARROS, 2003). 
Existem muitos conceitos na literatura em desenvolvimento ou aplicação de modelos de 
detonação com base na auto-ignição. Em geral, esses modelos podem ser classificados em três 
categorias (CHEN et al., 2014a): 
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 Mecanismos cinéticos químicos detalhados para a pré-mistura (ou baixa 
temperatura), 
 Mecanismos cinéticos químicos simplificados para a reação pré-chama e 
 Modelos fenomenológicos baseados na expressão de Arrhenius. 
Há diversos modelos de detonação na literatura, onde o que os difere principalmente são 
as constantes nas formulações e quase todas são em função da pressão e temperatura e 
octanagem (CHEN et al., 2014a). 
Outro método de predição da detonação é conhecido como Knock Integral Method 
(KIM). DOUAUD e EYZAT (1978) são pioneiros ao utilizar o KIM e desenvolveram uma 
fórmula para calcular o valor do atraso de auto-ignição (𝜏), através do estudo de um motor 
operando em várias condições e combustíveis com octanagem entre 80 e 110. O modelo 
utilizado e simplificado é descrito pela a Equação 2.20 de Arrhenius. 
                                             𝜏 = 𝐶1 (𝑂𝑁/100)𝑝
−𝐶2𝑒𝐶3 𝑇⁄                                       (2.20) 
Na Tabela 2-5 são apresentados outros modelos utilizados na literatura para a obtenção 
do atraso da auto-ignição. 
No caso dos motores de combustão interna, uma manipulação na Eq. (2.20) e 
integrando-a desde o fechamento da válvula de admissão (FVA) até o momento que acaba a 
mistura fresca, um modelo de detonação previsível (Chamado Livengood-Wu integral) é obtido 
com a Equação 2.22(CHEN et al., 2014a; HOEPKE et al., 2012). 
O Knock Integral Method (KIM) consiste em acompanhar a pressão e temperatura da 
zona não queimada durante as fases de compressão e combustão e, se a Equação 2.21 for maior 
a 1, assume-se que ocorreu a detonação. Quando KIM=1 o modelo de Wiebe não é mais valido, 
pois há a explosão, porém, não há um modelo simplificado, por isso utilizou-se o modelo de 
Wiebe. Este acompanhamento é feito por cada passo discretizado no qual durante o passo são 
considerados pressão e temperatura constantes. 










                                                 (2.21) 
Onde tFVA e tfse refere ao momento do fechamento da válvula de admissão e o momento 




Tabela 2-5 – Relações empíricas para a predição da autoignição 
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2.9 TURBO ALIMENTAÇÃO 
 
Os motores a gasolina em veículos com a tecnologia de turbo alimentação foram 
especificamente desenvolvidos para aplicações de corrida durante a chamada Era Turbo na 
Fórmula 1 de 1977 a 1989 (BORETTI, 2010). 
A turbo alimentação é mais difundida em motores de ignição por compressão (ICO) há 
muito tempo, por ter melhor razão peso/potência e diminuir as emissões (FERRAZ, 2014). 
A turbo alimentação é usada quando se deseja aumentar a potência, mantendo o motor 
compacto e aumentando a flexibilidade de operação (BRUNETTI, 2013).  
A Figura 2-21 apresenta a curva típica de motor ICE, mostrando a diferença entre os 
picos de pressão entre os motores aspirados e turbo-alimentados, além disso mostra que motores 
com turbocompressor possuem maior área no gráfico (cor verde a 5500 rpm e vermelha a 2500 
rpm) que os aspirados nas mesmas rotações e consequentemente maior potência. 
 
Figura 2-21 – Comparação entre as curvas P-V em um ciclo Otto, sob diferentes pressões de admissão, 
para um motor aspirado e turbo-alimentado (BAETA, 2006). 
Segundo HEYWOOD (1988), o turbocompressor é formado por um compressor e uma 
turbina. O acionamento do compressor pode ser ou não pelo eixo do motor, sendo o 
acionamento mecânico ou dinâmico. Quando o compressor está no mesmo eixo do motor tem-
se a desvantagem de se perder uma parte da potência do motor para acioná-lo, mas a grande 
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vantagem é a resposta muito rápida (PULKRABEK, 1997). A configuração mais usual é a 
dinâmica, onde a potência de acionamento do compressor é realizada pela turbina.  
Além do compressor e da turbina, o sistema de turbo alimentação pode também possui 
a válvula waste gate e o intercooler. 
A válvula waste gate (Figura 2-22) é muito importante, pois a válvula reage à pressão 
do turbo, permitindo a passagem apenas de uma parte dos gases de exaustão passe pela turbina 
e o restante é encaminhada diretamente para o coletor de escape. Com uma menor ou maior 
vazão a válvula controla a pressão do compressor e controla as condições que levam a 
detonação nos motores ICE. 
 
Figura 2-22– Esquema de uma válvula Waste Gate. 
Há um cuidado em se utilizar a turbo alimentação, pois as temperaturas também se 
elevam podendo causar a ignição espontânea, ou seja, uma ignição antes da ocorrência da 
centelha da vela. Uma alternativa para este problema é o arrefecimento da mistura, com um 
intercooler posterior ao compressor, este trocador pode funcionar com água ou ar como fluido 
de arrefecimento (PULKRABEK, 1997).  
A multinacional americana Borg Warner desenvolveu um modelo de turbo-alimentador 
para veículos bi-combustíveis. Um dos principais desafios foi a diluição do óleo por etanol nos 
mancais, o gás de escape corrosivo em contato com a parte quente do conjunto acentua a 
corrosão do alumínio do lado do compressor (RODRIGUES, 2014).  
A Garret também desenvolveu modelos de turbo alimentação para motores flex de dois, 
três e quatros cilindros, estes turbos foram sendo projetados para gasolina E22, E25 e etanol 
100%, e misturas entres estes (RODRIGUES, 2014). 
A Honeywell desenvolveu o sistema R-Flow, o qual é constituído por dois discos, um 
móvel (rotor) e outro fixo (estator), montados próximo a flange de saída dos gases da carcaça 
da turbina. Ambos possuem orifícios axiais, dispostos ao redor do rotor da turbina, que por 
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intermédio da posição controlam a pressão de sobre alimentação. Serão integrados aos motores 
turbo bi-combustíveis também, para o melhor controle de pressão de sobre alimentação e 
melhorando a eficiência do motor tanto em baixas e em altas rotações, com o ganho de torque 
e potência (RODRIGUES, 2014). Este sistema R-flow proporciona um ganho de torque devido 
a melhor vedação dos gases de escape e por ser mais eficiente que a válvula waste gate em altas 
rotações desta maneira possibilitando um ganho de potência. 
Há duas tecnologias em ascensão atualmente no motor tubo alimentado, é o downsizing 
e downspeeding. O termo downsizing significa a diminuição da cilindrada do motor, sendo o 
mais comum reduzindo o número de cilindros e aumentando a pressão média indicada, a 
eficiência energética, com a turbo alimentação, além disso diminuindo CO2 e NOx mantendo a 
potência e o torque enquanto se tem um motor menor (WESTIN, 2002) (GHEORGHIU, 2015), 
(RODRIGUES, 2014). Também reduz as perdas mecânicas e os custos de fabricação do motor 
(MA, 2014). O conceito downspeeding consiste reduzir a rotação de operação do motor 
aumentando o torque em baixas rotações em conjunto com o downsizing (MA, 2014). 
A redução do tamanho do motor através da redução da capacidade total do motor é 
entendida como um dos meios mais eficazes para diminuir o consumo de combustível de MCI. 
A ideia do conceito de downsizing do motor é mover a operação do motor para a região de carga 
mais alta; dentro dessa região, o motor normalmente tem uma maior eficiência. Isto pode ser 
conseguido através da redução do deslocamento, esta técnica também pode ser combinada com 
downspeeding, conseguido através de relações de compressão mais altas (MA, 2014). 
A Figura 2-23 apresenta como o downsizing e o downspeeding contribuem para a 





Figura 2-23 – Benefícios do downsizing e downspeeding com injeção direta de gasolina (KIRWAN, 
2009). 
SILVA et al. (2009), realizaram uma análise com o software ECOGest, onde se estudou 
estratégias de redução de consumo de combustível e emissões em veículos a gasolina de baixa 
carga com a implementação do downsizing. Foram estudados 5 veículos típicos europeus em 
diversas condições e obtiveram os seguintes resultados: quanto menor a velocidade do veículo 
maior é o benefício associado ao downsizing e a turbo alimentação. As emissões de HC são 
menos afetadas, a redução é maior quando há uma velocidade média maior, já a redução das 
emissões de CO e NOx podem chegar a 20% de redução.  
Outra tendência que surgiu nos últimos anos foi o ultra downsizing (UD), definido como 
um conceito total que consiste de vários objetivos e as medidas necessárias o êxito na 
implementação. Os principais objetivos do UD são: o aumento da eficiência de conversão do 
combustível e da pressão média efetiva (PME), reduzindo ao mesmo tempo as emissões, 
principalmente CO2 e NOx. O ultra downsizing é implementado por meio de ciclos reais de 
Atkinson usando mecanismos de manivela assimétrico, combinando a turbo alimentação de alta 
pressão e o intercooler, isso permitindo um aumento do desempenho do ICE mantendo os 






2.10 RECIRCULAÇÃO DE GASES DE ESCAPE (EGR) 
 
O sistema de recirculação de gases de escape foi introduzido em veículos na década de 
70, tem como objetivo a diminuição das emissões de NOx, pois diminui a temperatura dentro 
da câmara de combustão, diminuindo a formação de NOx térmico (CUEVAS; MAKAIRE; 
NGENDAKUMANA, 2011), (MAIA et al., 2014). O EGR pode reduzir as emissões de NOx 
até em 50% em ciclo Otto e em 10% a fuligem no diesel (MAIA et al., 2014). Atualmente o 
EGR está sendo empregado com a turbo-alimentação para o aumento da potência e controle da 
detonação (GHASSEMBAGLOU; TORKAMAN, 2016),(CHEN et al., 2014a). 
Além disso, o EGR nos últimos anos começou a ser usado para o aumento da eficiência 
do motor, pois não é preciso atrasar muito o ponto de ignição do motor, desta maneira, 
aumentando a duração da combustão e a eficiência, reduzindo as perdas na válvula em cargas 
parciais em motores a gasolina com injeção direta (GDI) ou ampliando o alcance operacional 
dos motores com controle de auto ignição (CAI), e motores com carga homogênea a ignição 
por compressão (HCCI) (CORNOLTI et al., 2013). Uma das ferramentas utilizadas para a 
investigação e ampliação do uso do EGR a simulação numérica em 1D e 3D para acelerar sua 
utilização e sua a construção e evitar inúmeros testes e protótipos de configurações. 
O sistema de EGR é constituído por um trocador de calor e uma válvula (Figura 2-24). 
 
Figura 2-24 – Desenho esquemático do motor com intercooler e válvula EGR. 
Determinar a quantidade de gases que serão recirculados é importante, pois impactará a 
performance do motor. O método com o qual se calcula a porcentagem de gases a ser 
recirculado varia de acordo com o autor, a Tabela 2-6 apresenta algumas formas mais 
encontradas na literatura, correlacionando a % EGR utilizada, o tipo de configuração do 
trocador e o tipo de motor. 
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Onde: ?̇?𝑐 é a massa de combustível; ?̇?𝑎𝑟 é a massa de ar, ?̇?𝐸𝐺𝑅 massa dos gases 
recirculados, [CO2] concentração de dióxido de carbono, vaf é o volume de ar final e vae volume 
de ar na entrada. 
Tabela 2-6 – Métodos de cálculo para a porcentagem de EGR. 
*(THANGARAJA; KANNAN, 2016) 
A detonação é um dos principais problemas para melhoria da eficiência dos motores de 
ignição por centelha (ICE) (BROMBERG; COHN; HEYWOOD, 2006). Mesmo as tecnologias 
já mencionadas como downsizing, downspeeding com alta taxa de compressão que são as mais 
avançadas para uma menor emissão de CO2 possuem o problema da detonação do motor 
(ALGER, 2011; CHEN et al., 2014b). 
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O EGR aumenta o valor do calor específico, ou seja, é necessário energia para aquecer 
a mesma quantidade de mistura com EGR do que se não houvesse o EGR nesta mistura por ter 
uma massa de gases inertes os quais não participam da reação de combustão mas precisam ser 
aquecidos, diminuindo a temperatura da chama (efeito térmico), além de diminuir a 
concentração de oxigênio (efeito de diluição), diminuindo a temperatura da câmara de 
combustão porém aumentando a duração da mesma (CHOI et al., 2011a). 
O EGR diminui a temperatura dentro da câmara de combustão por isso é utilizado para 
diminuir a formação de NOx. 
A maior desvantagem no uso do EGR é o acúmulo de material particulado no trocador 
de calor, havendo uma necessidade de um sistema de limpeza de incrustação (CUEVAS; 
MAKAIRE; NGENDAKUMANA, 2011).  
O trocador de calor do EGR geralmente pode ser situado de duas maneiras no conjunto 
motor turbo-alimentado, a localização do trocador de calor pode ser classificada quanto a 
temperatura ou quanto a pressão. Baseado na temperatura tem-se EGR quente, EGR totalmente 
resfriado e EGR parcialmente resfriado. Já baseado na pressão tem-se o de alta e o de baixa 
pressão, estas mais usuais. 
 O trocador de baixa pressão (LP), ou caminho longo, é situado depois da turbina e antes 
do compressor. O trocador de alta pressão (HP), ou caminho curto, é localizado depois do motor 
em paralelo com a turbina (CUEVAS; MAKAIRE; NGENDAKUMANA, 2011; 
GHASSEMBAGLOU; TORKAMAN, 2016). Na Figura 2-25 pode-se observar o sistema EGR 
de alta e baixa pressão em conjunto com o motor turbo-alimentado.  
 
Figura 2-25 – Sistema turbocompressor com EGR de alta e baixa pressão (PARK; BAE, 2014) 
As vantagens de cada tipo de configuração podem ser observadas na Tabela 2-7 segundo 
PARK et al. (2015).  
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Tabela 2-7 – Vantagens e desvantagens do uso de EGR baixa e alta pressão (PARK; SONG; 
LEE, 2015). 
Tipo Vantagens Desvantagens 
HP 
Baixas emissões de HC e 
CO; 
Incrustação no intercooler; 
Tempo de resposta 
rápido; 
Distribuição instável cilindro 
EGR; 
LP 
Alto resfriamento do 
intercooler; 
Corrosão do rotor do 
compressor devido a água de 
condensação; 




Melhor razão /EGR;  
Com o emprego do EGR de forma estratificada pretende-se uma melhoria considerável 
no consumo de combustível tanto em “port fuel injection” (PFI ) quanto para injeção direta 
(ID), bem como uma melhora no desempenho termodinâmico do motor e uma redução do uso 
de combustível em misturas ricas (Figura 2-26) (CHOI et al., 2011b). 
 
Figura 2-26 – Mecanismo de redução de NOx e MP com EGR estratificado. Adaptado (CHOI et al., 
2011b). 
O fluxo de EGR o qual será recirculado é um outro ponto importante para a operação 
do motor. Uma vazão até 15% de EGR (Eq. 2.22), apresenta um efeito significativo reduzindo 
a detonação, melhorando a eficiência da combustão e a capacidade de operar em taxas de 
compressão maiores que 12:1. Níveis mais elevados ainda de EGR servem para reduzir NOx e 
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CO, porém há uma perda na eficiência da combustão e maior formação de HC (ALGER, 2011; 
JAMAL; WAGNER; WYSZYNSKI, 1996).  
                                             (%𝐸𝐺𝑅 =
[𝐶𝑂2]𝑒𝑛𝑡𝑟𝑎 − [𝐶𝑂2]𝑎𝑚𝑏𝑖𝑒𝑛𝑡𝑒
[𝐶𝑂2]𝑒𝑥𝑎𝑢𝑠𝑡ã𝑜 − [𝐶𝑂2]𝑎𝑚𝑏𝑖𝑒𝑛𝑡𝑒
)                                               (2.22) 
A porcentagem de recirculação do EGR influencia em muitos parâmetros do motor. No 
estudo de (ALGER, 2011), com um motor de ignição a centelha utilizando gasolina, utilizando 
um trocador de calor de baixa pressão, é mostrado que o EGR tem mais influência na pressão 
média efetiva do motor em cargas menores do que em plena carga, o consumo específico de 
combustível aumenta quando se aumenta também a quantidade de EGR, já o pico de 
temperatura dentro do cilindro decresce à medida que a porcentagem de EGR aumenta (Figura 
2-27).  
 
Figura 2-27 – Influência da % do EGR na pressão média do motor e no consumo especifico de 
combustível a direta e a esquerda do pico de temperatura (ALGER, 2011). 
Além dessa análise ALGER (2011), também apresenta a influência da porcentagem de 
EGR nas emissões de CO, HC e NOx, tanto para ID quanto para PFI. Como outros estudos, o 
trabalho também apresentou uma redução na média de 75% nas emissões de NOx, tanto ID 
quanto para PFI, quando aumenta de 0 a 30% de EGR recirculado. Já para o HC há um aumento 
de 50% e 60% nas emissões e de CO uma redução de 25% a 33% para ID e PFI respectivamente, 




Figura 2-28 – Influência da porcentagem de EGR nas emissões de NOx, CO e HC (ALGER, 2011). 
O trabalho de CHEN et al. (2014) apresentou como a porcentagem de EGR influencia 
na detonação do motor de ignição por centelha utilizando gasolina com um trocador de calor 
de baixa pressão, mas este estudo é numérico realizado com o GT-Power®, comparando com 
dados experimentais com vários modelos, os quais foram descritos na seção 2.8. A primeira 
comparação foi com o modelo de Douad-Eyzat o qual também foi recalibrado por CHEN 
(2014). 
BOZZA et al. (2015), apresentam também a influência da porcentagem de EGR para 
um motor de ignição por centelha utilizando gasolina, onde a porcentagem de EGR variou de 0 
a 12% e utilizando um trocador de calor de baixa pressão. Este estudo é numérico onde 
comparou o modelo desenvolvido por BOZZA (2015) com o software GT - Power®. Diminui-
se a temperatura dos gases na entrada da turbina, o consumo de combustível do motor, a relação 
da fração de massa queimada com a o aumento da %EGR.  
Algumas pesquisas apontam que a distribuição entre o EGR e o ar é de suma importância 
para que haja uma distribuição homogênea em todos cilindros, e que a recirculação de gases de 







Há várias restrições para desenvolver um projeto de um motor desejado, onde os 
requisitos mais relevantes são: boa economia de combustível, alta potência e baixas emissões 
de NOx, HC, MP e CO2. Mas as vezes é necessário “sacrificar” a economia de combustível para 
atender os limites de emissões de NOx, como, por exemplo, retardando o ponto de ignição 
(MILLER et al., 1998). 
A partir da década de 80 e principalmente na última década com o aumento da frota 
mundial, cada país estabeleceu legislações de limites de emissões, determinando a redução dos 
níveis de emissão dos principais poluentes veiculares, entre eles o monóxido de carbono (CO), 
óxidos de nitrogênio (NOx), hidrocarbonetos (HC), material particulado (MP), aldeídos (CHO), 
óxidos de enxofre (SOx) e compostos de chumbo (Pb) (AMBIENTE, 1998).  
O CO2  não é um poluente devido à sua baixa toxidade, mas como compõe os gases que 
contribuem para efeito estufa também é importante controlar suas emissões (AMBIENTE, 
1998). 
Na União Europeia os padrões de emissões são cada vez mais rigorosos, o Euro-6 é o 
padrão atualmente em vigor, desde setembro de 2015. Os automóveis tiveram que reduzir 84% 
das emissões comparado com o Euro-3 (2000-2004) no âmbito do laboratório Testes. O recente 
desenvolvimento de sistemas portáteis de medição de emissões (PEMS), a tecnologia de teste, 
permitirá a introdução de mais um teste de emissões de condução real (RDE) na estrada em 
conjunto do teste laboratorial (SMMT DRIVING THE MOTOR INDUSTRY, 2016). 
Os níveis de emissões no Brasil também estão cada vez mais rigorosos, como pode se 
observar na Figura 2-29. Em 1º de janeiro de 2015 entrou em vigor a última etapa da fase L6 
do PROCONVE, a qual incluía na legislação todos os modelos de veículos leves. Mas fase L6 
começou 2013 e foi estabelecida pela Resolução CONAMA nº415/2009, como pode ser 
observada na Figura 2-29 (MINISTÉRIO DO MEIO AMBIENTE, 2016). 
As datas das legislações quanto às emissões são: L-1 1988; L-2 1992; L-3 1997; L-4 
2005 (40%), 2006 (70%) e 2007 (100%); L-5 2009 e L-6 2013 (Diesel Leve), 2014 (Modelos 
novos Otto) e 2015 (100% Otto). 
Com o objetivo cada vez maior de reduzir as emissões, há a necessidade de 
desenvolvimento de novas tecnologias ou métodos para alcançar esse objetivo. Uma delas é 
adicionar o etanol na gasolina, utilizar injeção direta (ID), EGR e outras tecnologias já 
mencionadas. O PROCONVE (MINISTÉRIO DO MEIO AMBIENTE, 2016) induziu a 
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incorporação importantes tecnologias para a indústria automotiva, tanto para veículos pesados 
quanto leves,  a fim de reduzir as emissões. As tecnologias são: EGR, OBD (On Board 
Diagnose) e SCR (Seletive Catalitic Reduction) esta última para os motores diesel. 
 
Figura 2-29 – Evolução dos níveis de emissões no Brasil(CONAMA - CONSELHO NACIONAL DO 
MEIO AMBINETE, 2009). 
Um estudo realizado por MUSTAFA (2009), apresenta o quanto as emissões de CO, 
NOx e HC caem com a adição de etanol na gasolina (Figura 2-30), cerca de 15% a menos para 
NOx, por volta de 21,45% menos emissão de HC e na média de 26% a menos para CO, quando 




Figura 2-30 – Resultados experimentais das emissões ocasionadas pela gasolina (E0) e misturas de 
etanol com gasolina (15% gasolina  - E85 e 50% gasolina – E50) (MUSTAFA et al., 2009). 
No trabalho de KIRWAN (2009), da Delphi mostrou que a utilização de três cilindros 
com 1,2 lts com ID tem menores taxas de emissões de CO2 comparando um motor com 4 
cilindros 1,6 lts. Uma redução de emissão de 14 a 22%, dependendo se a carga é homogênea 
ou estratificada, como pode ser observado na Figura 2-31. 
 
Figura 2-31 – Comparação de motor com 3 cilindros com ID de gasolina vs. 4 cilindros na 










Neste Capítulo serão apresentados os seguintes tópicos: a geometria e a cinemática do 
motor; os quais são adaptados para motores com e sem excentricidade e é possível modificar 
os dados para que simule qualquer tipo de motor de ignição por centelha.  O equacionamento 
de cada etapa do motor também é apresentado, que compõe o modelo matemático 
fenomenológico do motor de ignição por centelha. 
O modelo fenomenológico ou zero dimensional consiste na utilização da Primeira Lei 
da Termodinâmica na forma diferencial e do balanço de massa. Utilizou-se o método Runge 
Kuttas de 5a ordem para solucionar estas equações aplicadas na fase aberta e fechada. O modelo 
foi desenvolvido no ambiente MATLAB®, o qual dispõe em sua biblioteca métodos numéricos, 
mas optou-se por programar o método de integração. O modelo do turbocompressor também 
foi realizado por meio do balanço de energia e utilizando alguns valores típicos de motores 
turbo-alimentados. 
O modelo matemático do motor pode operar em configurações diferentes, dependendo 
do tipo de análise que se quer realizar, a qual pode ser para o motor aspirado ou turbo-
alimentado. O modelo do motor turbo-alimentado pode operar com ou sem EGR, na 
configuração com motor turbo-alimentado com EGR também pode-se escolher o trocador de 
calor de alta ou baixa pressão.  
O modelo, além de predizer os parâmetros de desempenho tais como potência, torque, 
rendimento térmico, volumétrico, consumo especifico de combustível, também é possível 
predizer as emissões de CO, NOx e a probabilidade de detonação do motor. No estudo da 
detonação além de se utilizar o modelo desenvolvido para o motor aspirado, utilizou-se outros 
modelos da literatura. 
 
3.1 GEOMETRIA DO MOTOR 
 
O sistema de equações diferenciais ordinárias que serão apresentadas para a modelagem 
da fase fechada e aberta são em função do ângulo de manivela, desta maneira o equacionamento 
do volume e área da câmara de combustão são de suma importância. 
Foram criados arquivos de dados do motor e rotinas da cinemática para o modelo 
desenvolvido com características geométricas do motor, tais como: curso; cilindrada; 
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comprimento da biela; taxa de compressão geométrica; excentricidade; diâmetro; a pressão e 
temperatura de admissão, de escape dos coletores e os dados geométricos das válvulas. A parir 
destes dados calculou-se o volume instantâneo, a área do cilindro. Há outra rotina que calcula 
a elevação de cada válvula e o coeficiente de descarga.  
O primeiro parâmetro a ser encontrado é a cilindrada unitária, a qual depende do curso 
do pistão e do diâmetro do cilindro, e é dada pela Equação. 3.1. 
                                       𝑉𝑐 = 𝑉𝑃𝑀𝐼 − 𝑉𝑃𝑀𝑆 =
𝜋𝑑2
4
𝑙𝑝                                                 (3.1) 
Onde: d é o diâmetro do cilindro, lp é o curso do pistão, o qual é a distância percorrida 
pelo pistão quando se desloca do PMI para o PMS e vice-versa. Para determinar a cilindrada 
total basta multiplicar o a cilindrada unitária pelo número de cilindros que o motor possui.  
A taxa de compressão é a razão entre o volume máximo e mínimo (Eq. 3.2), a qual 
também é fornecida pelo projeto. Os valores dos dados geométricos serão apresentados nos 
resultados.  






                                          (3.2) 
A partir disso é possível calcular o volume mínimo da câmara de combustão (Eq. 3.3). 




                                             (3.3) 
A Figura 3-1 apresenta um esquema simplificado da geometria do conjunto cilindro, 
virabrequim e biela, onde d é o diâmetro do cilindro, R o raio do virabrequim e e é a 
excentricidade. O ângulo do eixo de manivela () que gira em relação ao um eixo imaginário 
normal ao plano da folha, quando a biela está no ponto motor superior (PMS) seu valor é zero,𝜑 
é o ângulo entre a biela e o mesmo eixo imaginário. 
No motor em questão, da PSA, há uma excentricidade, ou seja, há um deslocamento do 
eixo da biela com o eixo do virabrequim. Desta maneira é necessário corrigir essa 
excentricidade no modelo, para motores que possuem ou não excentricidade, afim do modelo 
funcionar em todos casos. As Equações 3.4 a 3.6 apresentam o cálculo da posição instantânea 
do pistão.  
                                                  𝐿𝑠𝑒𝑛𝜑 + 𝑒 = 𝑅𝑠𝑒𝑛𝜃                                               (3.4) 
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                                                       𝜑 = 𝑠𝑖𝑛−1 (
𝑅𝑠𝑒𝑛𝜃−𝑒
𝐿
)                                          (3.5) 
                                                     𝑆 = 𝐿𝑚𝑎𝑥 − 𝑅𝑐𝑜𝑠𝜃 − 𝑅𝑐𝑜𝑠𝜑                               (3.6) 
Manipulando a Eq. 3.5 e substituindo na Eq.3.6, tem-se a Equação 3.7. 





                                (3.7) 
A determinação do ângulo do eixo de manivela (Eq. 3.9) é a partir da Eq. 3.8.  


















                               (3.8) 



















)]                     (3.9) 
 
 
Figura 3-1 –Desenho esquemático do conjunto cilindro – biela-manivela (AUTOR). 
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Manipulando a Eq.3.9 pode-se obter outra formulação para  tem-se a Equação 3.10. 
                                           𝜃 = 𝑠𝑖𝑛−1 [(𝑒 −
𝐿
𝑅
𝑐𝑜𝑠𝜑𝑡𝑔𝜃)]                                    (3.10) 
O diferencial da posição corrigido devido à excentricidade é expresso pela Eq. 3.11. 
                                                
𝑑𝑆
𝑑
= 𝑅𝑠𝑒𝑛𝜃 + 𝐿𝑠𝑒𝑛𝜑
2𝜑
2𝜃




A partir dos dados geométricos é possível calcular a velocidade, a área, instantânea do 
cilindro, velocidade média do pistão e outros parâmetros da cinemática importantes para o 
modelo de simulação.  
A velocidade média do pistão (Vp), a área transversal do cilindro (Ac), a qual 
corresponde do topo do pistão até o cabeçote (área transversal), o volume morto (Vmc), a área 
do volume morto (Avm), área do cabeçote (Acab), e a velocidade angular (w) são características 
inicias da cinemática do motor e são descritas nas Eqs. 3.12 a 3.16 respectivamente.  
                                                            𝑉𝑝 =
2𝐿𝑁
60
                                                      (3.12) 
                                                            𝐴𝑐 =
𝜋𝑑2
4
                                                      (3.13) 
                                                         𝑉𝑚𝑐 =
𝑉𝑐
𝑇𝐶−1
                                                    (3.14) 
                                    𝐴𝑣𝑚 = 𝜋𝑑 (
𝐿
𝑇𝐶−1
) + 𝐴𝑐 + 𝐴𝑐𝑎𝑏                                         (3.15) 
                                                              𝑤 =
2𝜋𝑁
60
                                                     (3.16) 
Onde: TC taxa de compressão, N rotação do motor em rpm e lp o curso do pistão. 
O volume instantâneo é dado pela Eq. 3.17 e o diferencial do volume pela Eq. 3.18. 
                                                  𝑉(𝜃) = 𝑆(𝜃)𝜋
𝑑2
4
+ 𝑉𝑐𝑎𝑚𝑎𝑟𝑎                                  (3.17) 
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                                                   (3.18) 
A área instantânea da câmara de combustão é a soma da área do cabeçote mais a área 
lateral do cilindro no PMS mais a área da cabeça do pistão (Eq.3.19). 
                                                        𝐴(𝜃) = 𝐴𝑚𝑐 + 𝐴𝑐 + 𝜋𝑑𝑆(𝜃)                                    (3.19) 
Após os parâmetros geométricos e a cinemática do motor bem definidos, o modelo 
fenomenológico inicia-se pela a escolha das espécies e como determinar as propriedades 
termodinâmicas, tanto das espécies quanto da mistura. 
 
3.3 CÁLCULO DAS PROPRIEDADES TERMODINÂMICAS 
 
Existem muitos modelos para a determinação das propriedades termodinâmicas dos 
elementos presentes nos produtos da combustão. Os modelos dos gases de exaustão são mais 
complexos que a determinação das propriedades do ar úmido, pois sua composição química se 
altera a cada instante (GALLO, 1990).  
A composição do ar seco foi descrita no Capítulo 2 e a determinação da quantidade de 
vapor d´água no ar será obtida pela formulação de Antoine. Deste modo neste item será descrita 
como foi realizado este cálculo de fração molar de vapor d´água e a maneira que foram obtidos 
obtido os polinômios das propriedades de cada substância envolvida no processo de combustão. 
A determinação da pressão de vapor no ar pode ser calculada pela Equação Antoine 
(3.20) (BOUBLÍK TOMAS, FRIED VOJTECH, 1973) . 
                                                          log 𝑃𝑜 = 𝐴 −  
𝐵
(𝑇+𝐶)
                                                   (3.20) 
Onde:𝑃𝑜: Pressão de vapor na temperatura T [kPa], T: Temperatura [o], A, B, C: são 
constantes para cada substância. 
As constantes para os constituintes do ar úmido estão apresentadas na Tabela 3-1. 
 
 
























5,11564 1687,537 230,170 bar NC 
Poling B; et 
al. 2001 
A partir do valor da pressão de saturação pode-se obter um parâmetro importante que é 
a umidade relativa. A umidade relativa é definida como a razão entre a pressão parcial do vapor 
d'água presente no ar e a pressão parcial do vapor d'água que satura a mistura nas mesmas 
condições de pressão total e temperatura. É um parâmetro largamente utilizado para indicar o 
grau de umidade (concentração de água) no ar. Deste modo podendo caracterizar o ar úmido 
pelas Equações 3.21 e 3.22. 
                                                          =
𝑃𝑖
𝑃𝑣𝑜
                                                            (3.21) 
Assim obtém-se a fração molar da água no ar (Eq. 3.22): 






= 𝑥𝑖                                              (3.22) 
Onde: 
𝑛𝑖: número de mols de um componente,𝑥𝑖: fração molar de um componente,𝑃𝑖:Pressão 
parcial do componente,𝑃𝑣𝑜:Pressão do vapor saturado 
O número de mols total do ar (𝑛𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙) será obtido no balanceamento da reação de 
combustão. A pressão total, umidade relativa e temperatura são propriedades ambientes 
medidas. 
As substâncias envolvidas no processo de combustão são: combustível (podendo ser 
etanol anidro ou hidratado ou um modelo de gasolina), ar e as espécies dos produtos de 
combustão, onde cinco espécies (N2, O2, CO2, Ar, H2O) também estão presentes no ar. 
Neste trabalho modelou-se a gasolina como iso-octano, C8H18, seguindo por diversos 
autores como (GALLO, 1990; HEYWOOD, 1988; MELO, 2007).  
Como mencionado no Capítulo 2, a escolha das espécies se deu a partir da relevância 
de cada uma no processo e quais são mais presentes nos gases reais de combustão e nos modelos 
na literatura. A escolha das espécies também depende do objetivo do modelo matemático. Neste 
trabalho além de se analisar os parâmetros de desempenho, pretende-se prever as formações de 
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CO e NOx, por isso escolheu-se 13 espécies, sendo: Argônio (Ar), dióxido de carbono (CO2), 
vapor d’água (H2O), nitrogênio (N2), nitrogênio atômico (N), oxigênio (O2), monóxido de 
carbono (CO), hidroxila (OH), hidrogênio (H2), hidrogênio atômico (H), oxigênio atômico (O), 
óxido de nitrogênio (NO) e dióxido de nitrogênio (NO2). 
Os dados para as espécies contidas no ar e nos produtos de combustão foram retirados 
das tabelas de Janaf (CHASE et al., 1985). Já para a modelagem do etanol utilizaram-se os 
dados de BARIN (1993), e para o iso-octano os dados foram retirados de REID (1987).  
O modelo de gases ideais foi adotado para todas substâncias puras gasosas e suas 
misturas. A elaboração dos polinômios das propriedades de cada substancia seguiu os seguintes 
passos: 
Passo 1: Utilização dos dados tabelados de calor especifico, entalpia e entropia em 
função da temperatura de 200 a 6000 K, 
Passo 2: Construiu os gráficos do calor específico em duas faixas de temperatura; 
Passo3: Método dos mínimos quadrados para obter os coeficientes dos polinômios; 
Passo 4: Integrou-se o calor específico gerando o polinômio da entalpia; 
Passo 5: Integrou-se calor específico pela temperatura gerando polinômio da entropia à 
pressão atmosférica. 
A validação desses polinômios foi realizada por meio da comparação dos resultados à 
cada temperatura, de cada espécie com os dados da literatura. Comparou-se também estes 
resultados com outros os modelos tais como (FERGUSON, 1986), Way (WAY; MA, 1977), 
(KAYADELEN; UST, 2013), (ALEKSANDROV; OCHKOV; ORLOV, 2005), (GALLO, 
1990), para que se pudesse analisar a variação dos valores, mas como a base de dados são 
diferentes, isso refletiu nos valores finais por isso será apresentado apenas a comparação com 
as tabelas de origem dos polinômios. 
Inicialmente serão apresentadas as formulações para o cálculo das propriedades de cada 
espécie e posteriormente da mistura dos gases. A Equação 3.23 apresenta o polinômio para o 
calor específico de cada espécie i dos gases de combustão. Os polinômios são para dois 
intervalos de temperaturas de 200 a 1000K e de 1000 a 4000K para que os resultados se ajustem 
melhor. Já para álcool o intervalo é de 298 a 1000K, e extrapolou-se até 1500K afim de não ter 
uma disparidade dos valores. O modelo de gasolina (n – C8H18) utilizou os dados do polinômio 
do REID (1987), mas elaborou-se outro polinômio no mesmo intervalo que o etanol. 





2 + 𝑓𝑖𝑡 + 𝑔𝑖[𝐽 𝑚𝑜𝑙⁄ 𝐾]               (3.23) 
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As Equações 3.24 e 3.25 apresentam a formulação para se obter a entalpia e entropia 
respectivamente. 
                                                          ℎ = ∫ 𝑐𝑝(𝑡)𝑑𝑡
𝑇
𝑇𝑟
                                             (3.24) 






                                            (3.25) 
A partir das Equações 3.24 e 3.25 obteve-se as Eq.3.26 e 3.27. 
























+ 𝑔𝑖𝑡 + 𝐶1[𝐽 𝑘𝑚𝑜𝑙⁄ 𝐾]                (3.26) 




















+ 𝑓𝑖𝑡 + 𝑙𝑛(𝑡)𝑔𝑖 + 𝐶2[𝐽 𝑚𝑜𝑙⁄ 𝐾]             (3.27) 
Onde a, b, c, d, e, f, g são coeficientes de cada espécie i que constitui os gases de 
combustão e t=T/100. 
As constantes de integração C1 e C2 são respectivamente a entalpia de formação da 
espécie i e a entropia absoluta ambas na temperatura de referência de 298,15K e 1atm 
respectivamente. Alguns autores utilizam esta metodologia também na elaboração de seus 
polinômios, tais como: (WAY; MA, 1977), (GALLO, 1990), (RASHIDI, 1998), 
(ALEKSANDROV; OCHKOV; ORLOV, 2005). 
A Tabela 3-2 apresenta os valores de entropia absoluta e entalpia de formação à 
temperatura de referência utilizada para as constantes C1 e C2.  A Tabela 3-3 apresenta os 
coeficientes dos polinômios apresentados para as 13 espécies que constituem os gases de 
combustão.  
Autores como HEYWOOD (1988), FERGUSON (1986), WAY (1977) E 
KAYADELEN (2013) formulam seus polinômios de forma adimensional, ou seja, em função 
da constante universal dos gases (R), desta maneira a unidade das propriedades dependerá de 
qual sistema o R está sendo utilizado. 
Para o etanol realizou-se um procedimento análogo aos gases acima mencionados. O 
polinômio do cp  é para 273 até 1000K é descrito pela Eq.3.28, e de 1000 até 1500K Eq.3.29, 
os dados foram retirados de Thermochemical data of pure substances (BARIN, 1993). A Tabela 







Tabela 3-2– Entropia absoluta e entalpia de formação na temperatura de referência, para as 
espécies do ar e dos gases de combustão (CHASE et al., 1985), para o etanol (BARIN, 1993) e para o 
modelo de gasolina (GALLO, 1990). 
Espécie (i) Hof @278,15K [kJ/mol] so @ 278,15K [J/mol K] 
Ar 0 154,845  0,003 
CO -110,5300,17 197,65  0,04 
CO2 -393,522 0,05 213,795  0,12 
H 217,99 0,006 114,718  0,017 
H2 0 130,68  0,033 
H2O -241,826  0,042 188,834  0,042 
O 249,17  0,1 161,058  0,020 
O2 0 205,147  0,035 
OH 38,987 1,21 183,708  0,04 
N 472,68 0,1 153,3  0,02 
N2 0 191,609  0,020 
NO 90,291 0,17 210,758 
NO2 33,10 0,8 240,034  0,13 
C2H5OH -234800 281 
nC8H18 -12815,78 24,18708 
                               𝑐𝑝,𝑒𝑡𝑎𝑛𝑜𝑙 = 𝐴𝑡
3 + 𝐵𝑡2 + 𝐶𝑡 + 𝐷 [𝐽 𝑚𝑜𝑙⁄ 𝐾]                           (3.28) 
                                      𝑐𝑝,𝑒𝑡𝑎𝑛𝑜𝑙 = 𝐸𝑡 + 𝐹 [𝐽 𝑚𝑜𝑙⁄ 𝐾]                                           (3.29) 
A Equação 3.30 apresenta o polinômio do calor específico do modelo da gasolina (n-
C8H18) (REID, 1987), o intervalo é de 273 a 1000K. 
                               𝑐𝑝𝐺𝑎𝑠 = 𝐴𝑇
3 + 𝐵𝑇2 + 𝐶T + 𝐷 [𝐽 𝑚𝑜𝑙⁄ 𝐾]                             (3.30) 
Outras propriedades são obtidas a partir dessas, as quais serão úteis no estudo, como o 
calor específico a volume constante e a energia livre de Gibbs. O calor específico a volume 
constante (cvi) obtém-se pela Equação 3.31. 
                                                           𝑐𝑣𝑖 = 𝑐𝑝𝑖 − 𝑅                                                (3.31) 
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Como se trata de gases ideais, pode-se obter outros parâmetros como pressão ou 
temperatura pela Lei dos Gases Ideais (HEYWOOD, 1988). As Equações 3.32 a 3.36 
apresentam as formulações para se obter o número de mols e a constante dos gases para cada 
um. 
                                                             𝑝𝑣 = 𝑅𝑇                                                    (3.32) 
                                                         𝑅𝑖 =
𝑅
𝑀𝑀
                                                          (3.33) 
                                                  𝑝𝑉 = 𝑚𝑅𝑖𝑇 =
𝑚𝑇𝑅
𝑀𝑀
                                                (3.34) 
                                                            𝑛 =
𝑚
𝑀𝑀
                                                        (3.35) 
                                                                 𝑝𝑉 = 𝑛𝑅𝑇                                                            (3.36) 
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a b c d e f g 
Ar 
200-1000      -3,3678E-15 2,0786E+01 
1000-4000      -3,3678E-15 2,0786E+01 
CO 
200-1000   -4,4540E-04 2,2257E-04 1,4397E-01 -6,9261E-01 2,9934E+01 
1000-4000 4,7523E-08 -6,0450E-06 3,5024E-04 -8,4653E-03 7,3447E-02 5,2016E-01 2,6216E+01 
CO2 
200-1000   -4,4603E-04 2,8209E-02 -6,5488E-01 7,6637E+00 1,9418E+01 
1000-4000  9,9035E-07 -1,4825E-04 8,9390E-03 -2,7556E-01 4,5286E+00 2,9042E+01 
H 
200-1000      -3,5683E-15 2,0786E+01 
1000-4000      -3,5683E-15 2,0786E+01 
H2 
200-1000 -1,4586E-04 6,2030E-03 -1,0920E-01 1,0129E+00 -5,2082E+00 1,4077E+01 1,3576E+01 
1000-4000 2,8890E-08 -4,9735E-06 3,4892E-04 1,2592E-02 2,3751E-01 -1,7771E+00 3,3793E+01 
H2O 
200-1000 -5,9005E-05 2,0144E-03 -2,5728E-02 1,3914E-01 1,2026E-01 -5,0567E-01 3,4086E+01 
1000-4000 4,4390E-08 -7,1527E-06 4,5866E-04 -1,4390E-02 1,9997E-01 1,2508E+00 3,4086E+01 
OH 
200-1000  -1,4917E-03 4,3664E-02 -4,8947E-01 2,6974E+00 -7,5392E+00 3,8345E+01 
1000-4000 9,3676E-09 -2,9604E-06 2,7778E-04 -1,1572E-02 2,2762E-01 -1,6355E+00 3,3367E+01 
O 
200-1000 2,7779E-05 -1,2238E-03 2,2539E+02 -2,2446E-01 1,2988E+00 -4,2879E+00 2,7587E+01 
1000-4000 2,9471E-09 -5,0607E-07 3,4422E-05 -1,1749E-03 2,2111E-02 -2,2773E-01 2,1859E+01 
O2 200-1000 -1,0460E-04 3,7162E-03 -4,9720E-02 2,9268E-01 -5,8615E-01 1,4506E-01 2,9525E+01 
107 
 
1000-4000 -2,9433E-08 5,0826E-06 -3,5703E-04 1,2996E-02 -2,5971E-01 2,9462E+00 2,1487E+01 
N 
200-1000      3,4400E-15 2,0786E+01 
1000-4000 -9,3952E-10 4,7529E-08 3,5127E-06 2,4785E-04 5,4922E-03 -5,2460E-02 2,0097E+01 
N2 
200-1000 -1,6935E-05 9,4082/10000 -1,9484E-02 1,8732E-01 -8,0587E-01 1,5673E+00 2,7979E+01 
1000-4000  2,9116E-07 -4,6826E-05 3,0703E-03 -1,0440E-01 1,9239E+00 2,1270E+01 
NO 
200-1000 -3,3074E-05 1,2032E-03 -1,0503E-02 4,8652E-02 4,3320E-01 -2,9246E+00 3,4350E+01 
1000-4000 7,8460E-09 -5,8357E-07 -1,2445E-05 2,5417E-03 -1,0164E-01 1,8535E+00 2,3254E+01 
NO2 
200-1000  -7,2251E-04 2,7095E-02 -3,8911E-01 2,4652E+00 -3,8962E+00 3,5019E+01 
1000-4000 -4,3664E-08 7,5743E-06 -5,4585E-04 2,1082E-02 -4,6711E-01 5,7971E+00 2,4576E+01 
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Tabela 3-4 – Coeficientes dos combustíveis 
Combustível A B C D E F 
C2H5OH
 0,0014 0,8386 21,394 9,0067 5,834 82,121 
C8H18
 -4,5013 38043 1,3801 -79129   
A partir das propriedades termodinâmicas citadas acima pode-se obter outras como 
energia interna (Eq.3.37), energia livre de Gibbs (Eq.3.38): 
                                                     𝑢 = ℎ − 𝑃𝑣                                                         (3.37) 
                                                     𝐺 = 𝐻 − 𝑇𝑆                                                        (3.38) 
Uma vez determinada a propriedade de cada espécie, é necessário conhecer a quantidade 
de cada espécie, (yi), para calcular as propriedades da mistura. A fração molar de cada espécie 
é determinada a partir do equilíbrio químico (ou da cinética química).  
O calor específico e entalpia da mistura são calculados pelas Eqs. 3.39 e 3.43 
respectivamente.  
                                           𝑐𝑝,𝑚𝑖𝑠 = ∑ 𝑛𝑖𝑐𝑝𝑖
𝑖
1 [𝐽 𝐾⁄ ]                                                (3.39) 
                                           ℎ𝑚𝑖𝑠 = ∑ 𝑛𝑖ℎ𝑖
𝑖
1  [𝐽]                                                       (3.40) 
Onde: i representa a espécie, ni número de mols de cada espécie e yi é a fração molar de 
cada espécie. 
A entropia da mistura é dada pela Equação 3.42, a entropia além de ter a parcela térmica 
a qual corresponde ao polinômio descrito, também tem a parcela mecânica a qual é influenciada 
pela pressão. 
                                   𝑠𝑚𝑖𝑠 = ∑ 𝑛𝑖 (𝑠𝑖
𝑜 − 𝑅𝑖𝑙𝑛 (𝑦𝑖
𝑃
𝑃0
)) [𝐽 𝐾⁄ ] 𝑖1                             (3.41) 
A energia interna e o calor especifico a volume constante da mistura são dados pelas as 
Eqs. 3.42 e 3.43. 
                                     𝑢𝑚𝑖𝑠𝑡 = ℎ𝑚𝑖𝑠𝑡 − 𝑛𝑡𝑅𝑇 [J]                                                 (3.42) 
                                     𝑐𝑣𝑚𝑖𝑠𝑡 = 𝑐𝑝𝑚𝑖𝑠𝑡 − 𝑅 [J/K]                                                  (3.43) 
Onde nt é o número total de moles da mistura. 
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As propriedades calculadas anteriormente serão utilizadas para o cálculo de pressão, 
temperatura dentro do cilindro e realizar os cálculos da primeira lei da termodinâmica, por 
exemplo. 
Outra propriedade importante a ser calculada é a exergia química (Eq. 3.44) e a 
termomecânica (Eq. 3.45), (KOTAS, 1985; SZARGUT J., 2005) para realizar a análise de 
Segunda Lei. 
                                ex𝑚𝑖𝑠𝑡
𝑞 = ∑ 𝑦𝑖𝑒𝑥𝑖




1                                 (3.44) 
Onde: 𝑒𝑥𝑖
𝑞
 é a exergia química de cada espécie, valor tabelado, T0 temperatura de 
ambiente e R constante universal dos gases. O coeficiente de atividade química de cada espécie 
é 𝛾𝑖 = 1 para gases ideais. 
A Equação 3.45 apresenta exergia termomecânica de fluxo e a exergia física de forma 
reduzida (Eq. 3.46) ambas em base molar. 
               ex𝑚𝑖𝑠𝑡
𝑇𝑀 = (h𝑚𝑖𝑠𝑡 − h𝑜𝑚𝑖𝑠𝑡) − 𝑇0(s𝑚𝑖𝑠𝑡 − s𝑜𝑚𝑖𝑠𝑡) − R𝑙𝑜𝑔 (
𝑃𝑖
𝑃
)                   (3.45) 
                                           𝑒𝑥𝑚𝑖𝑠𝑡
𝑇𝑀 = 𝑒𝑥𝑚𝑖𝑠𝑡
𝑇𝑀 + R𝑇[(𝑃0 − 𝑃) − 1]                          (3.46) 
A exergia total do escoamento de uma mistura é dada pela Equação 3.47. 




                                   (3.47) 
A partir dessas propriedades é possível fazer o balanço de entropia e a análise de 
Segunda Lei para o cálculo das irreversibilidades, comparando os resultados por esses dois 
métodos é possível averiguar se estão corretos os resultados, Equações 3.48 e 3.49 
respectivamente. 
                                                                  𝐼𝑠 = 𝑆𝑔𝑇0                                               (3.48) 
                                                  𝐼𝑒 = −∆𝐸 − (1 −
𝑇0
𝑇𝑓
) ?̇?𝑈 + ?̇?𝑈                            (3.49) 
Onde: Sg é a taxa de entropia gerada, ?´?𝑈é a potência útil produzida pelo sistema, Is e Ie 
são as taxas de irreversibilidades do sistema a partir da geração de entropia e pelo balanço da 
exergia, respectivamente, (1 −
𝑇0
𝑇𝑓
) ?´?𝑈 é a taxa de exergia associada a transferência de calor 
útil, Tf é a temperatura de fronteira e ∆𝐸 é a variação da taxa de exergia termomecânica. 
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3.4 EQUILÍBRIO QUÍMICO 
 
A modelagem para a determinação das frações molares por meio do equilíbrio químico 
foi baseada nos modelos propostos por WAY (1977) e GALLO (1990). Em ambos trabalhos o 
custo computacional é pequeno. O sistema é formado por equações não lineares, utilizando um 
método de convergência mais rápida que os modelos tradicionais encontrados na literatura, 
como, por exemplo, o modelo proposto por OLIKARA e BORMAN (1975). 
O modelo desenvolvido apresenta algumas variações, uma utilizando doze espécies, o 
qual foi validado comparando os resultados com GALLO (1990), para misturas ricas e pobres 
utilizando ar úmido (60% UR) e etanol anidro, uma outra versão com dez espécies validada 
pelo software GASEQ® utilizando metano e octano para mistura estequiométrica reagindo com 
ar modelado com N2 e O2 e finalmente uma com treze espécies, acrescentando o NO2.  
O modelo matemático foi desenvolvido utilizando software Matlab, formado por um 
sistema de equações não lineares, onde a quantidade de incógnitas é igual ao número de espécies 
nos produtos de combustão. A solução deste sistema se dá por meio de cinco equações de 
conservação dos elementos químicos na reação de combustão e sete/oito equações de equilíbrio 
químico. 
O desenvolvimento do algoritmo foi realizado em três etapas, as quais foram: 
I. Equacionamento da reação de combustão, das equações do equilíbrio químico e das 
constantes de equilíbrio, para se obter equações para o cálculo de cada número de 
mol das substâncias envolvidas no processo; 
II. Estudo do melhor método de convergência do algoritmo;  
III. Elaboração das duas versões para o equilíbrio químico, COMTV (onde se tem 
massa, temperatura e volume) e COMTP (onde se tem pressão, temperatura e 
massa). 
A Equação 3.50 apresenta a reação de combustão genérica, sem a recirculação dos gases 
de escape, a fim de exemplificar as etapas da elaboração do modelo de equilíbrio químico. 
𝑛𝑟𝑐𝑜𝑚𝑏 𝐶𝑚𝐻𝑛𝑂𝑤 + 𝑛𝐻2𝑂𝑐𝑜𝑚𝑏𝐻2𝑂 + 𝑛_𝑎𝑟(𝑦𝑁2 + 𝑦𝐶𝑂2 + 𝑦𝑂2 + 𝑦𝐴𝑟 + 𝑦𝐻2𝑂)
→ 𝑛1𝐴𝑟 + 𝑛2𝐶𝑂2 + 𝑛3𝐶𝑂 + 𝑛4𝐻 + 𝑛5𝐻2   + 𝑛6𝐻2𝑂 + 𝑛7𝑂𝐻 + 𝑛8𝑂 + 𝑛9𝑂2
+ 𝑛10𝑁 + 𝑛11𝑁2 + 𝑛12𝑁𝑂 + 𝑛13𝑁𝑂2                                                      (3.50) 
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Onde: y_H2Oé a fração molar de água presente no ar, onde quando é ar seco esta fração 
é zero, n_H2Ocomb é o número de moles de água presente no combustível, nrcomb é o número de 
mols de combustível seco, e  o coeficiente  de excesso de ar. O ni, é o número de mols de cada 
espécie i nos produtos de combustão. m, n, w corresponde ao número de átomos de carbono, 
hidrogênio e oxigênio respectivamente que formam o combustível. 
As equações foram manipuladas para que ficassem em função de uma variável, o 
número de moles de oxigênio (n9), sendo este um dos critérios de convergência do modelo, 
onde se compara o número total de mols do oxigênio dos reagentes e dos produtos. 
O processo de convergência se inicia com um valor estimado inicial de O2 (n9), descrito 
nas Eqs. 3.51 a 3.54, segundo (WAY; MA, 1977), apropriado para misturas pobres, 
estequiométricas e levemente pobres, estequiométricas e levemente ricas e ricas 
respectivamente. 
                       𝑛9 = 𝐴 +
𝐵
√𝐴




> 1                          (3.51) 
                      𝑛9 = 𝐴 + 𝐵




3 ≤ 1                             (3.52) 
                              𝑛9 = 𝐵




3 ≤ 0                         (3.53) 





























3.5 MODELAGEM DA FASE FECHADA 
 
A fase fechada de um MCI consiste nos processos de compressão, combustão e 
expansão. Devido ao vazamento de gases pela folga dos anéis para o cárter, fenômeno 
conhecido por “blow-by”, caracteriza que não existe na realidade uma fase efetivamente 
fechada em motores de combustão interna.  No entanto, para motores em bom estado de 
conservação esse vazamento é muito pequeno podendo ser desprezado em uma primeira 
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aproximação (CRÓ, 2014). Neste trabalho considerou-se um motor em bom estado de 
funcionamento e, logo, o fenômeno “blow-by” é considerado desprezível. Outras hipóteses são 
necessárias para a realização do modelo, são elas: 
 O volume de controle é o próprio volume do cilindro, o sistema é fechado quando 
as válvulas de admissão e escape estão fechadas e aberto quando pelo menos uma delas está 
aberta; 
 O combustível entra no cilindro no estado gasoso e é dosado proporcionalmente 
com o ar, dependendo da mistura que se quer; 
 Não há transferência de calor entre as duas zonas, na fase da combustão, mas há 
transferência de calor entre a mistura e as paredes do cilindro; 
 Temperatura das paredes do cilindro é constante; 
 Pressão uniforme na câmara, desde que não haja detonação, 
 Existe um volume, massa e temperatura para cada zona da câmara de combustão, 
durante o processo de combustão;   
 A composição dos gases residuais é a mesma que a dos produtos de combustão. 
A partir desta hipóteses para o modelo do motor a câmara de combustão foi dividida em 
duas zonas, mistura “fresca” ou gases não queimados e gases queimados (Figura 3-2). 
Há muitos modelos de duas zonas na literatura, tais como: (RAMOS, 1986); 
(HEYWOOD, 1988), (MELO, 2007), (BAYRAKTAR; DURGUN, 2004), (SANTOS, 2009), 
dentre outros. Alguns destes autores fazem algumas proposições como: existência frestas 
(crevices) e/ou vazamentos (blow-by); estas duas proposições foram descartadas neste trabalho 
por representarem um valor muito pequeno comparado com as demais parcelas. O modelo deste 




Figura 3-2 – Desenho esquemático de um cilindro, com os volumes de controle durante a combustão. 
Para a determinação da temperatura da zona queimada (Tb), temperatura da zona não 
queimada (Tu) e da pressão (P) da câmara aplicou-se a conservação da energia em um volume 
de controle dado pela Primeira Lei da Termodinâmica, enquanto os volumes são obtidos por 
meio da lei dos gases ideais. 
Pela conservação da massa, tem-se que a massa total é igual a soma das massas dos 
gases queimados e não queimados dentro do cilindro (Eq. 3.55).  
A fração de massa queimada é dada pela função de Wiebe, a qual está detalhada no 
Anexo A, as massas dos gases são dadas pelas Eqs. 3.56 e 3.57. O volume total também é a 
soma dos volumes das zonas (Eq. 3.58) e o volume de cada zona é determinada pela equação 
dos gases ideais (Eqs. 3.59 e 3.60). 









                                                 (3.55) 






𝑚(𝜃)                                                   (3.56) 






𝑚(𝜃)                                                    (3.57) 
                                                       𝑉 = 𝑉𝑢+𝑉𝑏                                                        (3.58) 
                                                     𝑃𝑉𝑢 = 𝑚𝑢𝑅𝑢𝑇𝑢                                                  (3.59) 
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                                                      𝑃𝑉𝑏 = 𝑚𝑏𝑅𝑏𝑇𝑏                                                  (3.60) 
Onde: o índice u corresponde a zona não queimada e o índice b à zona queimada. 
Aplicando os balanços de energia e massa para zona queimada tem-se a Eq.3.61: 
                                         𝑑𝑈𝑏 = 𝑄𝑏 − 𝑝𝑑𝑉𝑏 + ℎ𝑑𝑚𝑏 + 𝑑ℎ𝑚𝑏                           (3.61) 
Expandindo os termos da Eq. 3.61 tem-se, o diferencial da energia interna é dado pela 
Eq.3.62, a liberação de calor pela combustão pela Eq. 3.63 e a entalpia da mistura na 
transferência de calor pela Eq. 3.64. A temperatura inicial da zona queimada (Tb) é estipulada 
igualando-se a entalpia dos produtos e dos reagentes no final da compressão, ou seja, a partir 
da temperatura de chama adiabática a pressão constante. 
                                             𝑑𝑈𝑏 = 𝑑(𝑚𝑏𝐶𝑣𝑝𝑟𝑜𝑑𝑇𝑏)                                            (3.62) 
                                                   𝑄𝑏 = 𝑄𝑐𝑜𝑚𝑏 + 𝑄𝑏,𝑐𝑜𝑛𝑣                                       (3.63) 
                                                            ℎ = 𝑐𝑝𝑚𝑖𝑠𝑡𝑇𝑢                                              (3.64) 
Onde: O 𝑄𝑐𝑜𝑚𝑏 é a energia química liberada pelo combustível na combustão (modelada 
como transferência de calor) e é dado pela Eq. 3.65 e 𝑄𝑏,𝑐𝑜𝑛𝑣 é a transferência de calor por 
convecção e é dada pela Eq. 3.66. 
                                          𝑄𝑐𝑜𝑚𝑏 = 𝜂𝑐𝑜𝑚𝑏𝑚𝑐𝑜𝑚𝑏HC𝑑𝑋𝑏                                       (3.65) 
                                            𝑄𝑐𝑜𝑛𝑣 = −ℎ𝑝𝐴𝑏(𝑇𝜃 − 𝑇𝑤)                                        (3.66) 
Onde: ηcomb é um parâmetro denominado eficiência da combustão, mcomb é a massa de 
combustível e HC é a entalpia de combustão, a qual é obtida segundo a Eq. 3.67. A qual depende 
da entalpia de formação dos produtos (ℎ𝑓𝑝𝑟𝑜𝑑), e a entalpia de formação dos reagentes (ℎ𝑓𝑟𝑒𝑎𝑔) 
e da massa molecular do combustível (MMcomb). 
                                        𝐻𝐶 = − (
ℎ𝑓𝑝𝑟𝑜𝑑−ℎ𝑓𝑟𝑒𝑎𝑔
𝑀𝑀𝑐𝑜𝑚𝑏
) [𝐽 𝑘𝑔⁄ ]                                      (3.67) 
A eficiência da combustão, ηcomb, é obtida pela a Equação 3.68, obtida empiricamente 
por BLAIR (1999), em função da relação ar combustível, λ, e da eficiência máxima de 
combustão (ηcmáx). O valor máximo possível da eficiência de combustão, ηcmáx, é tipicamente 
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0,9 em motores de ignição por centelha, utilizando gasolina.  A Eq. 3.68 é utilizada para o 
seguinte intervalo do coeficiente de excesso de ar: 0,75<<1,2 (ALLA, 2002). 
                              𝜂𝑐𝑜𝑚𝑏 = 𝜂𝑐𝑚á𝑥(−1.602 + 4.6509 − 2.0746
2)                              (3.69) 
A eficiência da combustão é a razão entre o calor liberado pelo combustível e o calor 
disponível pelo combustível (BLAIR, 1996), ou seja, representa que nem todo combustível é 
completamente queimado e, portanto, não libera completamente sua energia, como já 
apresentado no Capítulo 2. Além disso, este combustível não queimado gerará emissões de 
hidrocarbonetos não queimados.  
Expandindo a Eq. 3.62 da diferencial da energia interna tem-se dCvprod (Eq.3.69) e 
substituindo as Eq. 3.54 a 3.59 na Eq. 3.64 tem-se a Eq. 3.70. 
                                           𝑑𝐶𝑣𝑝𝑟𝑜𝑑 =
𝛿𝐶𝑣𝑝𝑟𝑜𝑑
𝛿𝑇𝑏




𝑑𝑇𝑏 + 𝑚𝑏𝐶𝑣𝑝𝑟𝑜𝑑𝑇𝑏𝑚𝑏 = 𝛿𝑄𝑐𝑜𝑚𝑏 + 𝛿𝑄𝑏,𝑐𝑜𝑛𝑣 − 𝑃𝑑𝑉𝑏 +
𝐶𝑝𝑚𝑖𝑠𝑡𝑇𝑢𝑑𝑚𝑏                                                                                                                     (3.70) 
Utilizando a Lei dos Gases Ideais pode-se obter uma relação para o diferencial do 
volume da região queimada (Eq.3.71). 









)                                     (3.71) 
Substituindo a Eq. 3.71 na Eq. 3.70 e reorganizando tem-se a Eq. 3.72. 
                                             𝑚𝑏 (𝐶𝑣𝑝𝑟𝑜𝑑 +
𝛿𝐶𝑣𝑝𝑟𝑜𝑑
𝛿𝑇𝑏







𝑑𝑚𝑏 − 𝑉𝑏𝑑𝑃) + 𝐶𝑝𝑚𝑖𝑠𝑡𝑇𝑢𝑑𝑚𝑏 − 𝐶𝑣𝑝𝑟𝑜𝑑𝑇𝑏𝑑𝑚𝑏                                     (3.72) 
Utilizando a relação: 𝐶𝑝𝑝𝑟𝑜𝑑 = 𝐶𝑣𝑝𝑟𝑜𝑑 + 𝑅𝑝𝑟𝑜𝑑, substituindo e isolando dTb tem-se a 
Eq. 3.73 para a determinação do diferencial da temperatura na zona queimada. 








+ 𝑉𝑏𝑑𝑃 − 𝑑𝑚𝑏(𝑐𝑝,𝑚𝑖𝑠𝑡𝑇𝑢 − 𝑐𝑝,𝑝𝑟𝑜𝑑𝑇𝑏)              (3.73) 
De forma análoga o balanço para a zona não queimada é feito, levando em conta que o 
índice de prod. se muda para mist. Onde a mistura é “fresca” e não há a liberação de calor 
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gerada pelo combustível na combustão, encontra-se o diferencial da temperatura na zona não 
queimada (Eq.3.74). 






                                 (3.74) 
Nota-se que as duas diferenciais das temperaturas dependem da diferencial da pressão, 
a qual será obtida realizando um balanço do volume (Eq. 3.75): 









                                               (3.75) 
Aplicando o diferencial de cada zona seguindo a Lei dos gases ideais tem-se Eq.3.76. 





















)                        (3.76) 
Expandindo os termos e isolando dP tem-se a Eq. 3.77 a qual se obtém o diferencial da 
pressão: 


















𝑑𝑇𝑏)                 (3.77) 
Utilizando as relações dos gases ideais oriundas de 3.58 e 3.59 e substituindo os 
diferencias das temperaturas de cada zona tem-se a formulação do diferencial da pressão que 
foi utilizada no modelo (Eq.3.78). 












− 𝑉] − [𝑃𝑑𝑉 −












) − 𝑄𝑐𝑜𝑛𝑣. +





                                                                             (3.79) 
 
3.5.1 TRANSFERÊNCIA DE CALOR 
 
O processo de transferência de calor em motores de combustão interna se caracteriza 
por ser um processo transitório e tridimensional. Segundo GALLO (1990), admite-se um 
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regime quasi-permanente nos modelos globais de transferência de calor instantâneo supondo-
se válida a cada instante a expressão para a taxa de transmissão de calor em regime permanente 
entre o fluido operante e as paredes do cilindro. 
A convecção ocorre dos gases quentes para a parede do cilindro e vice-versa. O calor 
transferido dos gases para as paredes e vice-versa na forma diferencial é apresentado na 
Equação 3.79. 
                                         𝛿𝑄𝑝 = ℎ𝑝(𝜃)𝐴(𝜃)(𝑇(𝜃) − 𝑇𝑝)𝑑𝜃                               (3.79) 
Onde: ℎ𝑝(𝜃) é o coeficiente de película instantâneo, a área instantânea de troca de calor 
𝐴(𝜃), a qual foi descrita na cinemática do motor, temperatura do gás no interior do cilindro 
𝑇(𝜃), e Tp, temperatura das paredes do cilindro, considerada constante. Em um motor real a 
temperatura das paredes varia de alguns graus durante o ciclo, sendo essa variação desprezível 
na maioria dos casos (CRÓ, 2014).  
Mediante as comparações realizadas e citadas na literatura no Capitulo 2, nesta tese 
optou-se em utilizar os modelos de HOHENBERG (1980) para fase fechada, Eq. (3.80) e de 
NISHIWAKI et.al. (1979) para a fase aberta, Eq. (3.81) para admissão e (3.82) para o escape a 
fim de calcular o coeficiente de película instantâneo. Os valores das constantes de cada modelo 
do coeficiente de película foram escolhidos mediante valores típicos de literatura, pois estas 
constantes são ajustadas para cada tipo de motor.  
Fase Fechada: 
                                              ℎ𝑝 = 130𝑉
−0,06𝑃0,8𝑇−0,4(𝑣𝑝 + 1,4)
0,8
                                          (3.81) 
Fase aberta: 
i. Admissão: 
                              ℎ𝑝 = 82,3𝐷
−0,193(𝑣𝑝 𝑃)
0,807
𝑇−0,534                                  (3.82) 
ii. Escape: 
                                  ℎ𝑝 = 679𝐷
−0,422(𝑣𝑝𝑃)
0,578
𝑇−0,199                                (3.83) 





A combustão é um fenômeno importante para o rendimento do motor e sua potência 
como descrita no Capítulo 2, e a sua modelagem é complexa, por apresentar uma turbulência 
intensa difícil de predizer. Nesta fase, um dos objetivos é determinar a fração de massa 
queimada. Nesta tese optou-se pela função de Wiebe, por ter acesso a dados experimentais 
realizados pelo Instituto de Tecnologia Mauá (IMT) para o motor aspirado e poder ajustar a 
duração de combustão, início da combustão e os parâmetros de eficiência e forma que são 
parâmetros variáveis na função descrita na Eq. 2.6.  
Um estudo detalhado da influência de cada parâmetro da função de Wiebe, assim como 
um estudo da função dupla de Wiebe, é apresentado no Anexo A. 
 
3.6 FASE ABERTA 
 
A fase aberta de um motor compreende a duração da abertura da válvula de admissão 
(VA) e da válvula de escape (VE) e no tempo de cruzamento destas, ou seja, o momento em 
que as duas válvulas estão abertas simultaneamente. Para a modelagem desta fase é importante 
realizar uma análise da direção do fluxo dos gases, a qual será descrita a seguir.  
 
3.6.1 ESCOAMENTO ATRAVÉS DAS VÁLVULAS 
 
O processo de admissão é iniciado antes que o pistão chegue no PMS, neste instante a 
válvula de escape (VE) pode estar aberta ainda. A duração deste período, em termo de ângulo 
de manivela, é diferente para motor aspirado e turbo-alimentado (VELASQUEZ, 1993). 
Em geral a literatura apresenta três formas de modelagem dos processos de admissão e 
escape, a diferença está na forma como se trata o escoamento nas tubulações. Pode admitir 
propriedades constantes, quasi-estacionário, uniformes, variáveis no tempo (VELASQUEZ, 
1993). 
Nesta tese assumiu-se um processo quasi-permanente com hipótese de escoamento 
isentrópico, os gases se comportam como gases ideais, e a velocidade do montante é 
desprezível, com uma correção com o coeficiente de descarga (GALLO, 1990). A modelagem 
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da fase aberta determina os parâmetros, tais como: eficiência volumétrica, fração de gases 
residuais, fluxo através das válvulas e direção do fluxo dos gases de escape, por exemplo.  
 
3.6.1.1 FLUXO ATRAVÉS DAS VÁLVULAS 
 
Conhecer o tipo de escoamento do fluxo mássico através das válvulas é necessário para 
determinar o sentindo deste fluxo. Geralmente o escoamento é subsônico, ou seja, a velocidade 
do escoamento é menor que a velocidade do som ou sônico.  
Desta maneira é necessário realizar um teste de fluxo mássico para conhecer o sentido 
do fluxo da mistura, tanto na válvula de admissão, quanto no escape, utilizando as condições 
de pressão montante e a jusante. É necessário testar o fluxo para averiguar se ocorre o fluxo 
reverso (back-flow) no escape ou na admissão, e assim ocasionando uma diminuição do 
rendimento volumétrico. 
A Eq. 3.84 apresenta a formulação para determinar se o escoamento é sônico ou 
subsônico. Quando ele atende a Eq. 3.84 o escoamento é subsônico e o cálculo do fluxo mássico 
é pela equação 3.85. 
O escoamento sônico é aquele que a velocidade do escoamento é igual a velocidade 
som, Mach é 1. Para cada tipo de escoamento há uma formulação de fluxo de mássico através 
das válvulas.  








                                                    (3.84) 
Onde: Pm é pressão montante e Pj pressão jusante, o k é a relação entre os calores 
específicos.  
















]                            (3.85) 
Quando o escoamento é sônico, o cálculo da vazão mássica e calculada pela Eq. 3.86.  








                                              (3.86) 
Onde: o índice j significa jusante e m montante. A é a área de abertura da válvula, P e T 
temperatura e pressão, R constante universal dos gases e Cd coeficiente de descarga. 
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O coeficiente de descarga implementado no modelo da fase aberta é o coeficiente 
desenvolvido por KASTNER et al. (1963). Baseado em ensaios com diferentes relações de 
pressão, entre os gases presentes no coletor e no interior dos cilindros e com válvulas de 
diferentes diâmetros, obteve-se uma curva única para o coeficiente de descarga em função do 
parâmetro adimensional YDv (θ), apresentada na Equação 3.87. 
                                            𝐶𝑑(𝜃) = ∑ (𝐵𝑛𝑌𝐷𝑣(𝜃)
𝑛)100                                           (3.87) 
Onde: Bn são coeficientes apresentados na Tabela 3-5 (KASTNER; WILLIANS; 
WHITE, 1964). 














3.6.2 MODELAGEM TERMODINÂMICA 
 
Assim como na fase fechada aplicou-se a Primeira Lei da Termodinâmica e o balaço de 
massa, Eq.3.88, para a determinação da derivada da temperatura e da pressão em relação ao 
ângulo de manivela. 
                                𝛿𝑈 = 𝛿𝑄 − 𝛿𝑊 + (𝑑𝑚𝑒ℎ𝑒) − (𝑑𝑚𝑠ℎ𝑠)                           (3.88) 
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Onde: dme/s é a massa de entrada/saída do cilindro, he/s é a entalpia associada a massa,𝛿𝑄 
e o 𝛿𝑊 são calculados da mesma maneira que na fase fechada. 
Manipulando as equações assim como na fase fechada encontra-se a temperatura e a 
pressão em função do ângulo de manivela, obtidas pelas Eqs. 3.89 e 3.90 respectivamente. 






               (3.89) 












(𝑐𝑝𝑚𝑖𝑠𝑡 + 𝑇𝜃𝑑𝑐𝑣)𝑄𝑐𝑜𝑛𝑣 + (𝑐𝑝𝑎𝑇𝑚𝑎 −
𝑐𝑝𝑚𝑖𝑠𝑡𝑇𝜃)𝑑𝑚𝑎 + (𝑐𝑝𝑒𝑇𝑚𝑒 − 𝑐𝑝𝑚𝑖𝑠𝑡𝑇𝜃)𝑑𝑚𝑒] (𝑚(𝑐𝑝𝑚𝑖𝑠𝑡 + 𝑇𝜃𝑑𝑐𝑣))
−1
                              (3.90) 
Onde o índice a indica admissão e e de exaustão. 
 
3.6 TURBOCOMPRESSOR E RECIRCULAÇÃO DE GASES ESCAPE 
 
A modelagem do motor turbo-alimentado com EGR iniciou-se apenas com o 
equacionamento e analises dos resultados apenas para o motor turbo-alimentado sem a 
recirculação de gases de escape. Posteriormente implementou-se o trocado de calor do EGR, 
este podendo ser de alta ou de baixa pressão. Utilizou-se valores típicos da literatura para a 
modelagem, pois alguns parâmetros foram adotados, mas o equacionamento foi realizado de 
forma que quando forem obtidos os valores experimentais não haja modificação significativa 
no modelo. 
A diferença da modelagem do motor turbo-alimentado com EGR de alta ou de baixa 
pressão é na quantidade de massa que passa pela turbina e pelo compressor. O trocador de calor 
foi dimensionado com base no motor turbo-alimentado da PSA Group. 
 
3.6.1 MODELAGEM DO TURBOCOMPRESSOR 
 
A modelagem do turbo compressor é por meio da Primeira Lei da Termodinâmica. Para 
realizá-la é necessário fazer algumas hipóteses, pois ainda não se tem dados experimentais. Por 
isso, os valores da temperatura e pressão dos gases de escape na saída do cilindro (T3) e (P3), e 
os parâmetros de combustão foram adotados segundo um estudo e utilizando valores típicos 
para cada rotação e carga do motor. Sabe-se que a pressão de entrada da turbina se altera quando 
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varia a vazão mássica pela válvula waste gate, pois a quantidade de massa admitida pela turbina 
interfere na potência da turbina e do compressor e consequentemente na razão de pressão de 
ambos equipamentos. Mas optou-se em desprezar essa queda de pressão, por não ser conhecida. 
O equacionamento se deu a partir do desenho esquemático apresentado na  
Figura 3-3. 
 
Figura 3-3 – Desenho esquemático do motor turbo-alimentado. 
A modelagem foi separada inicialmente por equipamento. As equações da turbina são 
apresentadas nas Eqs. 3.91 a 3.93, onde a Eq. 3.91 apresenta a razão de pressão da turbina (rpt) 
e a Eq. 3.92 o cálculo da temperatura de saída isentrópica da turbina e a Eq. 3.93 o cálculo da 
temperatura real de saída da turbina.  
                                                               𝑟𝑝𝑡 =
𝑃3
𝑃4
                                                  (3.91) 
Considerando P4 como a pressão dos gases de escape após todo o processo do motor, 
admitiu-se a pressão atmosférica.  





                                    (3.92) 
                                                       𝑇4 = 𝑇1 − 𝑡(𝑇3 − 𝑇4𝑆)                                    (3.93) 
Realizando o balanço de energia entre a turbina e o compressor tem-se a Eq. 3.94 e 
expandindo a Eq. 3.95. 
                                                          ?̇?𝑐 = ?̇?𝑡𝑚                                                 (3.94) 
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                              ?̇?𝑐𝑜𝑚𝑝𝑐𝑝𝑚𝑖𝑠𝑡(𝑇2 − 𝑇1) = ?̇?𝑡𝑐𝑝𝑔(𝑇3 − 𝑇4)𝑚                       (3.95) 
Onde: 
𝑚
 é o rendimento mecânico, cpg é o calor específico a pressão constante dos 
gases de combustão recirculados, cpmisté o calor específico a pressão constante da mistura do ar 
com o EGR, m é o rendimento mecânico do conjunto rotativo (compressor e turbina), ?̇?𝑡 fluxo 
mássico que passa pela turbina e o ?̇?𝑐𝑜𝑚𝑝 o fluxo mássico que passa pelo compressor. Os fluxos 
mássicos que passam por cada equipamento dependem do sistema do trocador de calor, sendo 
o de alta ou baixa pressão a determinação destes fluxos serão descritos no item 3.4.3. 
Isolando a temperatura de saída do compressor da Eq. 3.95 tem-se a Eq. 3.96. 
                                                𝑇2 =  
𝑊𝑡𝑚
?̇?𝑐𝑜𝑚𝑝𝑐𝑝𝑚𝑖𝑠𝑡
+ 𝑇1                                             (3.96) 
A Eq. 3.97 apresenta o cálculo da temperatura isentrópica do compressor pelo 
rendimento do compressor (c). 
                                                     𝑇2𝑠 =
(𝑇2−𝑇1)
𝑐
+ 𝑇1                                                (3.97) 
E por fim os cálculos da razão de pressão do compressor e da pressão de saída são 
apresentados nas Eqs. 3.98 e 3.99 respectivamente. 





= 𝑟𝑝𝑐                                              (3.98) 
                                                           𝑃2 = 𝑃1 𝑟𝑝𝑐                                                   (3.99) 
A temperatura de entrada do compressor é determina pelo balanço de energia, entre os 
gases recirculados e o ar (Eq. 3.100). 
                                                 𝑇1 =  
?̇?𝑎𝑟𝑐𝑝,𝑎𝑟𝑇𝑎𝑟+?̇?𝑒𝑔𝑟𝑐𝑝,𝑒𝑔𝑟𝑇𝑠𝑒𝑔𝑟
?̇?𝑎𝑟𝑐𝑝,𝑎𝑟+?̇?𝑒𝑔𝑟𝑐𝑝,𝑒𝑔𝑟
                                     (3.100) 
As propriedades dos gases de recirculação e do ar são calculadas a partir de um modelo 
desenvolvido para cálculo de propriedades, conforme dados retirados das tabelas Janaf 
(CHASE et al., 1985). A temperatura dos gases na saída do trocador de calor (Tsegr) será 
determinada após a modelagem do dimensionamento do trocador utilizando o método -NTU.  
Dentro do sistema do turbo compressor é necessário determinar a temperatura de 
admissão (Tadm) da mistura pelo cilindro. No motor turbo compressor com EGR de baixa 
pressão, a temperatura de saída do intercooler (Tsi) é a temperatura de admissão da mistura pelo 
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cilindro. Já no motor turbo compressor com EGR de alta pressão a temperatura de admissão é 
a temperatura de mistura depois do misturador.  
A determinação da Tsi foi a partir da efetividade do intercooler, apresentada pela Eq. 
3.101. 
                                              𝑇𝑠𝑖 = 𝑇2 − (𝑇2 − 𝑇0) 𝜀𝐼𝐶                                         (3.101) 
Onde: T0 é a temperatura ambiente e 𝜀𝐼𝐶 é a efetividade do intercooler. 
 
3.6.2 DIMENSIONAMENTO DO TROCADOR 
 
A modelagem do sistema EGR iniciou-se pelo dimensionamento do trocador de calor, 
depois o motor turbo-alimentado com EGR foi modelado para dois sistemas LP e HP. Com a 
modelagem do dimensionamento do trocador obteve-se as temperaturas de saída dos gases 
(TsEGR) e do ar (Tsar) para determinar posteriormente T1, que é a temperatura de entrada do 
compressor. Neste estudo aplicou-se o método da Efetividade () para determinar TsEGR e 
Número de Unidades de Transferência (NTU), para determinar a área do trocador. 
O motor estudado tem três cilindros, por isso para o dimensionamento a massa que passa 
pelo sistema tem que ser multiplicada por três, e o fluxo de gases de recirculação máximo foi 
estipulado sendo 15% do fluxo mássico dos produtos de combustão, obtido com o modelo 
operando com turbocompressor a 6000 rpm em carga plena, pois o dimensionamento do 
trocador do EGR tem que ser realizado para o maior fluxo possível. Adotou-se 15% de 
recirculação dos gases de escape, pois ALGER (2011) menciona que essa é a quantidade 
máxima para que se tenha efeitos positivos do EGR; uma quantidade acima disso há uma maior 
formação de HC, reduz a taxa de queima e aumenta o consumo de combustível. Mas a 
quantidade de recirculação é muito discutida na literatura, pois depende do motor e do regime 
que se quer operar. O trabalho de BOZZA et al. (2015) estudou motores ICE com downsizing 
e obteve que 6% de recirculação foi a porcentagem ótima. Já no trabalho de CHEN et al (2014), 
utilizou-se porcentagens de recirculação diferentes, para cada rotação (2600,3000 e 3600) 
testada variando de 6 a 16% testando o seu efeito em motores ICE. GHASSEMBAGLOU 
(2016) em seu trabalho de otimização do cooler do EGR conclui que para motor estudado a 
porcentagem de EGR ótima foi de 10%, mas sistema opera bem até 15% de EGR recirculado, 
mas isso para um motor diesel. 
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O modelo calculou a área do trocador por dois métodos e depois comparou-se os valores 
e utilizou-se o critério de convergência que a área calculada pelos dois métodos teriam que ter 
uma diferença de no máximo de 10-6.  Calculou-se a área pelo método NTU (Eq.3.102) e pelo 
método da média logarítmica das temperaturas (Eq.3.124. 
Inicialmente deu-se um input para a efetividade e o coeficiente global para convergir o 
modelo e encontrar a área do trocador e finalmente determinar o diâmetro interno o número de 
tubos e o comprimento dos tubos.  
                                          𝑁𝑇𝑈 =
𝑈𝐴
𝐶𝑚𝑖𝑛
 → 𝐴 =
𝑁𝑇𝑈 𝐶𝑚𝑖𝑛
𝑈
                                     (3.102) 
Para o cálculo da área é necessário escolher o tipo de trocador e arranjo que será 
utilizado para se determinar o NTU, pois este tem uma formulação diferente para cada tipo. O 
coeficiente global de transferência de calor foi calculado pelo método das resistências 
equivalentes (Eq.3.112). 
Escolheu-se dois tipos de trocadores para três tipos de arranjos de correntes. O trocador 
de calor tubular ou de tubo duplo ou concêntrico, para correntes paralelas e contracorrentes. 
Para correntes paralelas os fluidos quente e frio entram na mesma extremidade do trocador de 
calor, fluem na mesma direção e deixam juntos a outra extremidade (Figura 3-4). Para contra 
correntes os fluidos quente e frio entram em extremidades opostas do trocador de calor e fluem 
em direções opostas (Figura 3-5). O trocador de calor de feixe tubular ou carcaça ou casca e 
tubo, mas sem a mistura dos fluidos em correntes cruzadas, os fluidos em geral, fluem 
perpendicularmente um ao outro (Figura 3-6). A formulação adotada para a determinação do 
número de Nusselt,é a de Zukauskas 1987 (CENGEL, 2009). 
A determinação do NTU é dada pelas equações 3.103 a 3.106, as quais são em função 
da efetividade, e da razão entre o Cmin e Cmax. 
a) Trocador tubular: arranjo 1, de corrente paralela: 
 
Figura 3-4 – Trocador de corrente paralela. 
                                                         𝑁𝑇𝑈 =
− ln(1−𝜀(1+𝐶𝑟))
1+𝐶𝑟




b) Trocador tubular: arranjo 2, de contracorrente: 
 
Figura 3-5 – Trocador de calor de fluxo contra corrente. 






)    𝑝𝑎𝑟𝑎 𝐶𝑟 < 1                            (3.104) 
                                               𝑁𝑇𝑈 =  (
𝜀
1−𝜀
)    𝑝𝑎𝑟𝑎 𝐶𝑟 = 1                                 (3.105) 
c) Trocador de feixe de tubos aletados: arranjo 3, de corrente cruzada e não 
misturada: para esse arranjo foi necessário aplicar o método de Newton-Rapson para se 
encontrar o valor do NTU. 
 
Figura 3-6 – Trocador de calor de fluxo cruzado sem mistura. 




−0.78) − 1]                      (3.106) 
O próximo passo é calcular o coeficiente global descrito na Eq. 3.107. 











                                             (3.107) 
Onde: hi/e é o coeficiente de transferência convectivo da área interna e externa 
respectivamente e Ai/e é a área interna e externa, Rf é o fator de incrustação devido a sujeira, e 
k é o coeficiente condutivo do material, que neste caso adotou-se aço, e L é o comprimento do 
tubo. 
O fator de incrustação, apesar de ser um valor pequeno, é importante pois o depósito de 
materiais indesejáveis na superfície do trocador de calor aumenta a resistência de transferência 
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de energia, diminuindo eficiência de troca térmica e pode obstruir passagem do fluido, 
aumentando a sua perda de carga, por isso é importante considerá-lo. 
A determinação do coeficiente convectivo segue a seguinte metodologia, descrita nas 
Eqs. 3.108 e 3.109. 
                                                   ℎ𝑖 =
𝑁𝑢𝑘𝑖
𝑑𝑖
                                                             (3.108) 
                                                  ℎ𝑒 =
𝑁𝑢𝑘𝑒
𝑑𝑒
                                                             (3.109) 
Onde: Nu é o número de Nusselt o qual depende do regime do escoamento e do trocador, 
ki/e é a condutividade térmica do fluido interno e externo, di/e é o diâmetro interno e externo 
respectivamente.  
1) Para trocador de calor tubular: 
O cálculo do número de Nusselt para escoamento laminar totalmente desenvolvido e 
tubos lisos, é dado pela Eq. 3.110 e turbulento Eq. 3.111 e 3.112 (CENGEL, 2009). 
                                                 ?̇?𝑠 = 𝑐𝑡𝑒 → 𝑁𝑢 = 4,36                                       (3.110) 
Escoamento turbulento: 
                      𝑁𝑢 = 0.023𝑅𝑒0.8𝑃𝑟𝑛 → 0,7 ≤ 𝑃𝑟 ≤ 160 𝑒  𝑅𝑒 ≥ 104                (3.111) 














 → 0,5 ≤ 𝑃𝑟 ≤ 2000   𝑒  3000 ≤ 𝑅𝑒 ≤ 5106            (3.112) 
Onde: f é o fator da rugosidade (Eq.3.113), Pr é o número de Prant (Eq. 3.114) e Re é o 
número de Reynolds (Eq.3.115). 
                                               𝑓 = (0.79ln (𝑅𝑒) − 164)−2                                  (3.113) 
                                                    𝑃𝑟 =
𝑐𝑝,𝑓𝑙𝑢𝑖𝑑𝑜𝜇
𝑘𝑓𝑙𝑢𝑖𝑑𝑜
                                                    (3.114) 
                                                  𝑅𝑒 =
𝑉𝑚𝑒𝑑𝑖𝑜𝑑𝑖𝜌
𝜇
                                                     (3.115) 
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Onde: cpfluido calor específico do fluido [J/kgK].  viscosidade dinâmica [Pa.s],  massa 
específica [kg/m³] e k coeficiente condutivo do fluido [W/mK], quando estiver analisando o 
fluido interno, será as propriedades da água, e o externo os gases recirculados. 
As propriedades para a água foram retiradas de CENGEL (2009), já para os gases 
recirculados, o calor específico é calculado pelo modelo de cálculo de propriedades 
desenvolvido. A viscosidade dinâmica é calculada pela Eq. 3.116 (LOPES, 2013), a massa 
específica é calculada pela Lei dos gases ideais e o coeficiente condutivo (ke) foi adotado o 
mesmo do ar (ki). 
           𝜇𝑔𝑎𝑠𝑒𝑠 = 10
−6(4,666 + 0,04796𝑇𝑒𝑒𝑔𝑟 − 0,000011𝑇𝑒𝑒𝑔𝑟
2 )                    (3.116) 
2) Para trocador de calor de feixe de tubos: 
Neste caso existem duas hipóteses, arranjo em linha ou escalonado, onde o que os 
diferencia é no cálculo da velocidade máxima (Eqs. 3.118 e 3.129) no cálculo de Reynolds (Eq. 
3.117). 
                                                   𝑅𝑒 =
𝑉𝑚𝑎𝑥𝑑𝑖𝜌
𝜇
                                                       (3.117) 
Para o arranjo escalonado, o Vmax é calculado pela Eq. 3.123: 
                                                  𝑉𝑚𝑎𝑥 =
𝑆𝑇
2(𝑆𝐷−𝑑𝑖)
𝑉𝑚𝑒𝑑𝑖𝑜                                        (3.118) 
Para o arranjo em linha, o Vmax é dado pela Eq. 3.124. 
                                                𝑉𝑚𝑎𝑥 =
𝑆𝑇
(𝑆𝐷−𝑑𝑖)
𝑉𝑚𝑒𝑑𝑖𝑜                                            (3.119) 
Onde: ST é o passo transversal, Sd o passo diagonal. 
O número de Nusselt é calculado seguido a Eq. 3.120. 





                                        (3.120) 
Onde: C e m são coeficientes que dependem do valor de Reynolds. As propriedades são 
para a temperatura média do fluido, menos o Prs que é para temperatura da superfície de troca 
de calor.  
Os valores C, n e m estão apresentados na Tabela 3-6 e são para 0,7 < Pr < 500. 
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Tabela 3-6–Valores das constantes C,m,n para cada caso. 
Arranjo Faixa de Re Valor de C Valor de n Valor de m 
Em linha 
0 - 100 0,9 0,36 0,4 
100 - 1000 0,52 0,36 0,5 
1000 – 2.105 0,27 0,36 0,63 
2.105 - 2.106 0,033 0,4 0,8 
Escalonado 
0 - 500 1,04 0,36 0,4 
500 - 1000 0,71 0,36 0,5 
*1000 - 2.105 0,35 0,36 0,6 
*2.105 - 2.106 0,31 0,36 0,8 
Obs: para os casos *, a formulação de Nu é diferente, é representada pela eq. 3.121. 










                                (3.121) 
Onde: SL é o passo longitudinal, e St é o passo transversal. 
Como o feixe de tubos pode ter um número de tubos (N) o valor de Nu deve ser 
corrigido, a Eq. 3.122 apresenta esta formulação e a Erro! Autoreferência de indicador não 
válida. apresenta os valores do fator de correção. 
                                                    𝑁𝑢𝑙 = 𝑁𝑢𝐹𝑛                                                     (3.122) 
Tabela 3-7–valores do fator de correção do número de Nusselt em função do número de tubos. 
N 1 2 3 4 5 7 10 13 
Em linha 0,7 0,80 0,86 0,90 0,93 0,96 0,98 0,99 
Escalonado 0,64 0,76 0,84 0,89 0,93 0,96 0,98 0,99 
A determinação da resistência devido a incrustação foi adotada, conforme valores da 
literatura, para água de camisa de motor, esse valor é de 0,00018 m2C/W(TEMA, 2007). 
De porte das equações apresentadas calculou-se a área pelo método do NTU e o próximo 
passo é o cálculo da área pelo método da média logarítmica das temperaturas (Eq. 3.123).  
                                                      𝐴 =
?̇?𝑟𝑒𝑎𝑙
𝑈∆𝑇𝑚𝑙
                                                        (3.123) 
Onde: U é o coeficiente global de transferência de calor o qual já foi descrito sua 
determinação, ?̇?𝑟𝑒𝑎𝑙 é o calor real trocado entre a água e os gases que é a capacitância dos gases 
vezes a diferença das temperaturas, entrada do fluido frio e saída do fluido quente, a temperatura 
de saída dos gases foi é obtido pelo método da efetividade. A qual será descrita do próximo 
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item. O ∆𝑇𝑚𝑙 é a média logarítmica das temperaturas de entrada e de saída do trocador, e é 
calculado pela Eq. (3.124). 






                                                 (3.124) 
Onde: Tsaida/entrada depende do tipo do arranjo (Figura 3-7 e Figura 3-8), e as Eqs. 3.125 
a 3.129 apresentam essas formulações. 
I. Trocador Tubular Arranjo 1: correntes paralelas 
 
Figura 3-7 – Desenho esquemático para determinar o delta das temperaturas de entrada e saída 
para corrente paralela. 
                                               ∆𝑇𝑠𝑎𝑖𝑑𝑎 = (𝑇𝑠𝑒𝑔𝑟 − 𝑇𝑠𝐻2𝑂)                                   (3.125) 
                                               ∆𝑇𝑒𝑛𝑡𝑟𝑎𝑑𝑎 = (𝑇𝑒𝑒𝑔𝑟 − 𝑇𝑒𝐻2𝑂)                               (3.126) 
 
II. Trocador tubular: Arranjo 2: 
 
Figura 3-8– Desenho esquemático para determinar o delta das temperaturas de entrada e saída para 
contra corrente. 
                                            ∆𝑇𝑠𝑎𝑖𝑑𝑎 = (𝑇𝑠𝑒𝑔𝑟 − 𝑇𝑒𝐻2𝑂)                                      (3.127) 
                                         ∆𝑇𝑒𝑛𝑡𝑟𝑎𝑑𝑎 = (𝑇𝑒𝑒𝑔𝑟 − 𝑇𝑠𝐻2𝑂)                                     (3.128) 
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III. Trocado de feixe tubos: Arranjo 3: 
A determinação da média logarítmica das temperaturas para o arranjo três é segundo a 
Eq. 3.129. 
                                ∆𝑇𝑚𝑙,𝑐𝑜𝑟𝑟𝑒𝑛𝑡𝑒 𝑐𝑟𝑢𝑧𝑎𝑑𝑎 = ∆𝑇𝑚𝑙,𝑐𝑜𝑛𝑡𝑟𝑎 𝑐𝑜𝑟𝑟𝑒𝑛𝑡𝑒  𝐹                      (3.129) 
Onde: F é o um fator de correção da média das temperaturas logarítmicas. Neste trabalho 
adotou-se esse fator 0,98, o qual foi estabelecido utilizando a Figura 3-9. 
 
Figura 3-9 – Determinação do fator F para determinar a média logarítmica de temperaturas 
para o trocador de fluxo cruzado (CENGEL, 2009). 
Desta maneira determinou-se a área do trocador. Utilizaram-se dois diâmetros internos 
mais usuais para os tubos, 0,5” e 0,25” e consequentemente determinou o tamanho do trocador 
(Ltc).  
De porte dessas equações e de dados da Tabela 3-8 determinou-se o coeficiente global 
de transferência de calor. Comparou-se esse valor com o adotado para a determinação da área 
e fez de modo iterativo até a convergência. Após o dimensionamento do trocador, é possível 
determinar as temperaturas de saída dos fluidos na saída pelo método da efetividade e realizar 








Tabela 3-8–Parâmetros utilizados na modelagem do sistema com EGR e turbocompressor. 
Parâmetro Valor Unidade 
 0,6 ( valor de input inicial)  
x_ EGR 15 % 
mreagentes* 4,94E-04 kg/s 
mcomb* 4,93E-05 kg/s 
mar* 4,44e-4 kg/s 
megr* 2,22e-4 kg/s 
mturbina 7,16e-4 kg/s 
Cpegr 1,35E+03 J/kgK 
Teegr 902,93 K 
egr 0.3822 kg/m
3 
egr 3.2461e-04 Pa.s 
Regr 290,7 J/kgK 
kegr 0,04 W/mK 
Pr água 12,85  
vmedio_egr 20 m/s 
Cpar 1,02E+03 J/kgK 
Tear 308,15 K 
ar 1,28 kg/m
3 
k 1,4  
Kágua 0,68 W/mK 
água 959,7 kg/m
3 
Prágua 1,8  
água 2.8950e-04 Pa.s 
Cpágua 418 J/kgK 
Teágua 366 K (obs : para 100 % carga) 
vmédio_água 2 m/s 
Nl 12  
kaço 45,28 W/mK 
*para 1 cilindro. 
 
3.6.3 MODELAGEM DO SISTEMA COM TROCADOR DE CALOR 
 
Nesta etapa o objetivo é determinar os parâmetros de entrada e saída dos fluidos do 
trocador de calor, para que se possa completar o modelo e determinar T1, temperatura de 
entrada da mistura no compressor, Eq. 3.105. Mas para isso é necessário calcular a temperatura 
de saída do trocador (TSEGR). A determinação das temperaturas dos fluidos do trocador de calor 
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foi por meio do método da efetividade para esta modelagem a qual é determinada pelo NTU 
descrito no item 3.4.2. 
Utilizado o método da Efetividade () determinou-se a temperatura de saída do EGR 
(Eq. 3.130). 
                                         𝑇𝑠𝐸𝐺𝑅 = 𝑇𝑒𝐸𝐺𝑅 −
𝜀?̇?𝑚𝑎𝑥
𝐶𝐸𝐺𝑅
                                                (3.130) 
Onde Tsegr é a temperatura de saída dos gases EGR do trocador de calor (C-EGR), Teegr 
é a temperatura de entrada dos gases que é T4-, onde esse  foi estipulado de 100oC, Cegr é a 
capacitância dos gases recirculados e o ?̇?𝑚𝑎𝑥 é o calor máximo que poderia ser trocado (Eq. 
3.131). 
                                                             ?̇?𝑚𝑎𝑥 = 𝐶𝑚𝑖𝑛(𝑇𝑒𝐸𝐺𝑅 − 𝑇𝑒𝐻20)                                     (3.131) 
A temperatura de entrada da água (TeH20) é de 95
oC, a qual é a água de arrefecimento do 
radiador.  
De porte das temperaturas do EGR, determinou-se os parâmetros do compressor e de 
todo o modelo do motor turbo-alimentado. O modelo pode operar com duas configurações mais 
típicas na literatura e nos motores o LP e HP. A Figura 3-10 e a Figura 3-11 apresentam o 
esquema do sistema turbo compressor com o trocador do EGR de baixa e alta pressão 
respectivamente. 
 





Figura 3-11–Desenho esquemático do sistema turbocompressor com trocador de alta pressão do 
EGR. 
A metodologia para ambos arranjos é a mesma, o que difere é o equacionamento do 
fluxo mássico que passa pelo compressor, pela turbina e na temperatura de admissão da mistura 
pelo cilindro.  
No sistema do EGR de alta pressão (HP), o misturador está situado depois do 
intercooler, onde a temperatura de admissão do motor será a temperatura de saída do misturador 
e esta temperatura é obtida pelo balanço de massa e energia, o qual está apresentado a seguir. 
Já no sistema EGR de baixa pressão (LP) temperatura de admissão é a temperatura de saída do 
intercooler, como já descrito no item 3.6.1, na Eq. 3.105. 
 Trocador de Calor de Baixa Pressão 
A massa que o compressor admite é a massa do ar e dos gases recirculados desta maneira 
a formulação se dá por meio da Eq. 3.132. 
                                          ?̇?𝑐𝑜𝑚𝑝 = 3?̇?𝑎𝑟 + 𝑚𝐸𝐺𝑅̇                                             (3.132) 
Onde a massa de ar (mar) é multiplica por 3 por ter 3 cilindros no motor assim como a 
massa de gases recirculados (mEGR) que é calculado pela Eq. 3.133. 
                                   ?̇?𝐸𝐺𝑅 = (3?̇?𝑎𝑟 + 3?̇?𝑐𝑜𝑚𝑏)𝑥_𝐸𝐺𝑅                                    (3.133) 
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Onde mcomb é a massa de combustível como são 3 cilindros tem que se multiplicar por 3 
da mesma forma que o ar, a porcentagem de EGR (x_EGR) é um input do programa, o qual 
pode variar de 0 a 15%. Os dados da massa de ar e combustível são oriundos do modelo 
fenomenológico. 
A massa que a turbina admite é calculada pela Eq. 3.134:   
            ?̇?𝑇𝑈𝑅𝐵 =  [(3?̇?𝑎𝑟 + 3?̇?𝑐𝑜𝑚𝑏) + ?̇?𝐸𝐺𝑅](1 − 𝑦_𝑊𝐺)                           (3.134) 
Onde a %WG é o fluxo mássico através da válvula waste gate. 
 Trocador de Calor de Alta Pressão 
A massa que é admitida pelo compressor nesta configuração é apenas a massa de ar dos 
três cilindros. A massa que admitida pela turbina é obtida pela Eq. 3.135. 
        ?̇?𝑇𝑈𝑅𝐵 =  [(3?̇?𝑎𝑟 + 3?̇?𝑐𝑜𝑚𝑏) + ?̇?𝐸𝐺𝑅](1 − 𝑦_𝑊𝐺)(1 − 𝑥_𝐸𝐺𝑅)            (3.135) 
A temperatura da mistura do ar na saída do intercooler com os gases recirculados na 
saída do trocador de calor é calculada por balanço de massa e energia de um misturador 
apresentado na Eq. 3.136. Esta temperatura vai ser a temperatura de admissão da mistura pelo 
cilindro. 
                                   𝑇𝑀𝑖𝑠𝑡 =  
?̇?𝑎𝑟𝑐𝑝,𝑎𝑟𝑇𝑠𝑖+?̇?𝑒𝑔𝑟𝑐𝑝,𝑒𝑔𝑟𝑇𝑠𝑒𝑔𝑟
?̇?𝑎𝑟𝑐𝑝,𝑎𝑟+?̇?𝑒𝑔𝑟𝑐𝑝,𝑒𝑔𝑟
                                     (3.136) 
 
3.6.4 PERDA DE CARGA NO TROCADOR DE CALOR 
 
A perda de carga também é um parâmetro importante no dimensionamento do trocador, 
pois quando se tem uma perda excessiva representa um consumo operacional de energia 
elevado, e em geral também resulta em aumento do coeficiente de película e consequentemente 
uma maior taxa de transferência de calor, mas no caso de estudo o fluido frio é água, a qual não 
pode ultrapassar 100oC e a temperatura de entrada dela é 95oC. 
A perda de carga depende do tipo de trocador. Para o trocador de feixe de tubos é 








                                                 (3.137) 




                                                        (3.138) 
Onde: o Nl é número de tubos,  é o fator de correção que correlaciona o número de 
Reynolds e do passo longitudinal e diagonal, mas neste trabalho o valor que será utilizado será 
um, Vmax é a velocidade máxima do fluido, L o tamanho do tubo, di o diâmetro interno e V a 
velocidade do fluido, que adotou-se o valor médio. 
O fa é o fator de atrito utilizado na Eq. 3.138 é obtido pela Figura 3-12(CENGEL, 2009), 
neste trabalho será utilizado o valor de 0,18 para o arranjo escalonado (gráfico a esquerda) e 
0,2 para o arranjo em linha (gráfico a direita).  
Eq. 3.144 também utiliza este fator de atrito, mas este depende do número de Reynolds, 
para este caso o fator é obtido utilizando a formulação descrita nas Eqs. 3.139 a 3.141. 
                                                  𝑓𝑎 =
64
𝑅𝑒
 → 𝑅𝑒 < 2300                                        (3.139) 
                        𝑓𝑎 = 0,316𝑅𝑒
−0.25  → 2300 < 𝑅𝑒 < 4000                                 (3.140) 
                         𝑓𝑎 =
1
(0,79 ln(𝑅𝑒)−1,64)2





Figura 3-12 – Fator de atrito para o arranjo em linha, a direita e fator de atrito para o 
arranjo escalonado a esquerda. 
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3.7 MODELO DE DETONAÇÃO 
 
A detonação de um motor é influenciada principalmente por três parâmetros, dois do 
motor, os quais são pressão e temperatura da zona não queimada, e um do combustível a 
octanagem. A predição da detonação pode ser dada mediante a Eq. 2.36 apresentada no Capítulo 
2, a qual é em função destes três parâmetros mencionados. A formulação da detonação possui 
constantes as quais são obtidas por meio de dados experimentais. Os valores destas constantes 
dependem das condições de ensaio do motor. 
Utilizou-se quatro modelos para as análises realizadas, o primeiro, o qual foi calibrado 
utilizando os dados do motor aspirado da PSA Group, ensaiado pela IMT (JÚNIOR, 2017), o 
segundo modelo descrito por DOUAUD e EYZAT (1979) e o terceiro modelo que CHEN et al. 
(2014) recalibrou o modelo de DOUAUD, e o quarto modelo desenvolvido por CHEN et al. 
(2014), o qual leva em conta a recirculação de gases de escape.  
Primeiro modelo (JÚNIO (2017)): 
                                   𝜏 = 17,13(𝑂𝑁/100)3,402𝑝−1,7𝑒3400 𝑇𝑢⁄                             (3.142) 
Os valores das constantes na Eq. 3.142 foram obtidos para mistura estequiométrica e 
ON 108,6 para o etanol hidratado com 5% em volume de agua. 
Onde: ON é a média da octanagem RON e MON, Tu é a temperatura dos gases não 
queimados [K], p é a pressão dentro do cilindro [bar] e  é atraso de autoignição [ms], o qual 
indica o tempo que a mistura ar-combustível homogênea precisa ficar mantida a pressão e 
temperatura constante para que ela possa entrar em auto ignição. 
Segundo modelo (DOUAUD E AYZAT (1979)): 
A Equação 3.149 desenvolvida por DOUAUD E EYZAT (1979) é: 
                                   𝜏 = 17,68(𝑂𝑁/100)3,402𝑝−1,7𝑒3800 𝑇𝑢⁄                             (3.143) 
No estudo  DOUAUD e EYZAT (1979) utilizaram um modelo de gasolina, 
isooctano, o qual varia a octanagem de 80  octanagem  100, mas utilizou-se ON=90. 
Terceiro Modelo (DOUAUD E EYZAT RECALIBRADA (CHEN 2014)): 
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CHEN et al. (2014), apresenta a formulação descrita na Eq. 3.149, a qual foi recalibrada 
em seu trabalho, onde alterou-se os valores dos coeficientes da formulação original de 
DOUAUD E EYZAT (1979). 





(𝑝)−1,364𝑒3093 𝑇⁄                               (3.144) 
Quarto Modelo (CHE (2014)):  
Além da formulação recalibrada de DOUAUD e EYZAT (1979), CHEN (2014) também 
modelou uma formulação para a previsão da detonação a qual está descrita na Equação 3.151. 
Diferentemente das outras formulações apresentadas, nesta leva-se em conta a quantidade de 
gases recirculados e a mistura ar combustível. 





(1 − 𝑥_𝐸𝐺𝑅)−3,013−1,927 𝑒3167 𝑇⁄                       (3.145) 
Onde: x_EGR é a porcentagem de gases de escape recirculados. Neste modelo o autor 
utilizou a octanagem para a gasolina no valor de 97. 
A octanagem ON utilizada nos modelos de detonação são: a misturada gasolina (15%) 
(isooctano) com etanol (85%), o E85o valor é de 92, para o etanol anidro e hidratado 108,6, 
utilizou-se estes valores pois são fornecidos pelo IMT. Para a mistura de 27% etanol e 73% de 
gasolina (isooctano no modelo), o E27 este valor é de 97 (MELO et al., 2012), 
Após a determinação do valor do atraso de autoignição é necessário determinar um 
indicador, que aponta a intensidade da detonação. Integra-se as Equações de cada modelo do 
atraso de ignição e se obtém a Eq.2.38, (descrita novamente a seguir), a qual representa a 
integral do valor do atraso de autoignição desde do fechamento da válvula de admissão até o 
instante que acaba a mistura fresca no cilindro. Valores menores que o valor 1, indicam que não 
houve detonação, valores da integral maiores que 1 indicam que houve a detonação, quanto 
maior esse valor, mais severa foi a detonação. Mas neste trabalho adotou que no intervalo 0,95 
< I < 1,05 o fenômeno da detonação é incerto, adotou-se essa condição por se tratar de um 
estudo paramétrico. 










Onde, tFVA e tfse refere ao momento do fechamento da válvula de admissão e o momento 
que acaba a mistura fresca, respectivamente, e w é a velocidade do motor em rps. 
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3.8 MODELO DE PREDIÇÃO DE NOX 
 
A predição do NOx é realizada por meio da cinética química. A predição do NOx 
realizada por LIMA (2017), é baseada nos mecanismos de Zeldovich, utilizou-se o método de 
Newton-Raphon para resolver as equações diferenciais de cinética química.  
As suposições do modelo são as seguintes: 
 Ar seco simplificado (fração molar: 0, 79N2; 0,21O2); 
 O sistema estudado é considerado rígido (análise de volume constante); 
 As condições termodinâmicas permitem que o sistema opere em temperatura 
constante; 
 Um modelo químico cinético considerou as reações químicas do clássico 
Zeldovich; 
O mecanismo de Zeldovich é dado por três reações as quais são em função da formação 
e dissociação do N, N2, NO, O, O2(TURNS, 2000): 
𝑂2 + 𝑀 ↔ 2𝑂 + 𝑀 
𝑂 + 𝑁2  ↔ 𝑁𝑂 + 𝑂 
𝑁2 + 𝑂2  ↔ 𝑁𝑂 + 𝑂 
As duas primeiras reações foram sugeridas por Zeldovich e a última por Lavoie (1970), 
sendo muito importante quando se trata de misturas ricas e estequiométricas (RAGGI, 2005).  
 As espécies químicas consideradas neste modelo são: (O2; O; N2; N; NO).  
 O terceiro corpo M foi considerado como N2, a fim de simular sua influência em 
um motor SI, onde sua fração molar é muito maior do que as outras espécies no 
modelo (yinicial N2 0, 8); 
Além disso, o modelo do motor com cinética considera as seguintes suposições: 
 Durante todas as iterações, as condições termodinâmicas da zona queimada são 
aplicadas ao modelo de cinética química (Vb, Tb, Pb); 
 Consideração relacionada às composições de congelamento: as composições de 
congelamento ocorrem quando a temperatura do sistema é baixa, não permitindo 
que a cinética química atue. Desta maneira o equilíbrio químico atua no modelo. 
As reações químicas são consideravelmente mais lentas, ou seja, a taxa de 
reações é baixa, o suficiente para ignorar a influência da cinética química no 
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sistema. Assim, a composição da combustão os gases são congelados e a fração 
molar não muda mais no ciclo do motor. 
 Esta aplicação é válida a partir de momentos próximos ao final do processo de 
expansão, onde o as temperaturas da zona queimada são geralmente inferiores a 
1500K. 
 
3.9 CONVERGÊNCIA DO MODELO 
 
O modelo opera com quatro tipos de combustíveis, etanol anidro, hidratado (a 
porcentagem de água também é escolhida), um modelo de gasolina (C8H18) e misturas de etanol 
com o modelo de gasolina. Pode-se escolher o comburente sendo: ar seco ou úmido, onde a 
umidade relativa (UR) também pode ser variada, além das condições ambientes, pressão e 
temperatura, o coeficiente estequiométrico (). O modelo simula sendo aspirado, turbo-
alimentado e ainda turbo-alimentado com recirculação de gases de escape em duas 
configurações: de alta e baixa pressão. Dentro do modelo do turbocompressor e EGR pode 
escolher o tipo de trocador, o tipo de arranjo, são dados e características onde o usuário pode 
variar no “input” do modelo 
Outros dados de entrada do modelo tais como: duração da combustão (Δ), início da 
combustão (o), pressão de admissão e de escape para o motor aspirado são oriundos dos dados 
experimentais realizados no motor da PSA, e estes dados são fornecidos pelo Instituto Mauá de 
Tecnologia. Para o motor turbo-alimentado estes dados foram escolhidos através de um estudo 
de valores típicos da literatura.  
O modelo do motor aspirado é validado, comparando os resultados dos parâmetros de 
desempenho obtidos matematicamente e experimentalmente, alguns ajustes em algumas 
constantes, tais como na função de Wiebe, foram realizados afim de calibrar melhor o modelo 
para que os resultados fossem validados. Os dados da combustão como a duração da combustão, 
os parâmetros de eficiência e forma, foram obtidos a partir de um modelo de diagnóstico 
também utilizando dados experimentais. Este modelo foi desenvolvido por um outro membro 
do grupo.  
A Figura 3-13 apresenta a estrutura lógica do modelo, afim de apresentar as etapas 


















Este Capítulo apresenta os resultados obtidos durante a construção do modelo 
fenomenológico descritos neste trabalho, tais como: modelagem das propriedades das espécies 
envolvidas, modelo de equilíbrio químico, modelo de uma e duas zonas, e finalmente os 
modelos do turbocompressor com e sem recirculação dos gases de escape (EGR), variando o 
tipo de configuração do trocador de calor, sendo HP ou LP. Neste tópico em especial realizou 
um estudo da influência do intercooler, do trocador de calor, da porcentagem de massa 
recirculada dos gases de escape (%EGR), da porcentagem do fluxo através da válvula waste 
gate (%WG), da rotação e da razão ar combustível (), utilizando dados típicos de motor turbo-
alimentado. 
Os dados geométricos gerais do motor aspirado da PSA Group estão descritos na Tabela 
4-1.   
Tabela 4-1 – Dados da geometria do motor da PSA Group. 
Parâmetro Valor 
Taxa de compressão 12,25:1 
Diâmetro do cilindro (d) 75 [mm] 
Curso do pistão (L) 90,473 
Volume do cilindro (Vc) 400 [mm] 
Comprimento da biela (l) 145,6 [mm] 
Excentricidade pistão - eixo de manivela (e) 0,0069 
Rotação de máxima potência 6000 [rpm] 
Diâmetro da válvula de admissão (2/cil) 30,93 [mm] 
Diâmetro da válvula de escape (2/cil) 28,27 [mm] 
Número de cilindros 3 em linha 
Número de válvulas por cilindro 4 
Carga 100% 
Os parâmetros que se alteram, tais como: rotação, relação ar combustível, duração da 
combustão, ângulo de abertura das válvulas, umidade relativa do ar, temperatura ambiente, 
pressão de admissão e escape, serão apresentados ao longo da apresentação dos resultados. Os 
resultados apresentados serão para etanol hidratado (com 5% de água –E95h), pois o foco desde 
estudo é um motor dedicado a etanol, mas este modelo pode ser usado para simular um motor 




4.1 RESULTADOS DOS CÁLCULOS DAS PROPRIEDADES 
 
O produto da combustão é formado por 13 espécies, onde 5 (H2O, Ar, CO2, O2 e N2) 
também estão presentes no ar. A determinação da fração molar da água presente no ar é descrita 
pela Equação de Antoine e consequentemente a porcentagem das outras espécies são 
calculadas. Já para os produtos de combustão essa modelagem é mais complexa, pois a sua 
composição se altera para cada instante, portanto utilizou-se a equilíbrio químico de 700K até 
1650K e acima de 1650K aplicou-se o modelo de cinética química. Antes de se determinar a 
fração molar de cada espécie na mistura para o cálculo das propriedades da mistura é necessário 
modelar as espécies, a fim de se obter as propriedades de cada uma.  
Esta etapa inicial é importante, pois gerará todos os cálculos das propriedades 
envolvidas no modelo fenomenológico, para determinar a pressão e temperatura dentro do 
cilindro, assim como os parâmetros de eficiência do motor. Como mencionado no Capitulo 3 a 
versão das tabelas utilizadas (BARIN, 1993; CHASE et al., 1985), assim como autores 
diferentes causam alguma divergência dos resultados finais das propriedades.  
Todos os valores obtidos para as propriedades das substâncias foram muito satisfatórios, 
pois apresentaram um desvio muito pequeno, os valores médios dos erros foram na ordem de 
0,0003%, o maior erro foi na ordem de 0,064%, comparando os valores da literatura de 
referência com os polinômios obtidos. Escolheu-se como exemplo os valores da água (H2O). 
Os resultados para o polinômio do calor específico a pressão constante para a água é 
apresentado na Figura 4-1, a entalpia na Figura 4-2 e a entropia Figura 4-3. Os desvios médios 
encontrados entre os valores tabelados (CHASE et al., 1985) e os obtidos com polinômio 
desenvolvido, foram 0,063% para o calor específico a pressão constante, 0,0036% para entalpia 




Figura 4-1 – Comparação dos valores tabelados com os valores obtidos com o polinômio do calor 
específico a pressão constante para H2O. 
 
Figura 4-2– Comparação dos valores tabelados com os valores obtidos com o polinômio da entalpia 
para H2O. 
 
Figura 4-3–Comparação dos valores tabelado com os valores obtidos com o polinômio da 
entropia para H2O. 




4.2 RESULTADOS DA MODELAGEM DO EQUILÍBRIO QUÍMICO 
 
A importância de se conhecer com a maior precisão possível a quantidade de cada 
espécie na mistura é essencial para a modelagem do motor, o equilíbrio químico é uma 
ferramenta muito utilizada para a predição destes valores, pois para altas temperaturas ocorre a 
dissociação das espécies estáveis.  
O modelo de equilíbrio químico desenvolvido foi validado a partir do software Gaseq®. 
Escolheu-se este software pois é amplamente utilizado, foi desenvolvido pela NASA, possui 
algumas opções de operação, além de ser um software livre. Para essa validação adequou-se o 
modelo para que tivesse as mesmas condições que o Gaseq® pode operar, escolheu-se o número 
de espécies (10), o combustível sendo metano e octano reagindo com o ar, sendo 21% O2 e 
79%N2e mistura estequiométrica. Outra validação realizada foi com a literatura (GALLO, 
1990) com 12 espécies, utilizando etanol e mistura rica e pobre e o ar úmido. 
A validação do modelo foi realizada para várias pressões, tipos de combustíveis, relação 
ar combustível, foram escolhidas algumas validações para apresentar, mas todas as tendências 
apresentadas foram encontradas nos demais casos, os resultados estão apresentados no Anexo 
C. 
 
4.3 RESULTADOS DO MODELO DE UMA E DUAS ZONAS 
 
O modelo fenomenológico foi desenvolvido em três etapas. A primeira com uma zona 
na câmara de combustão e composição fixa, sendo 7 espécies nos produtos de combustão (CO2, 
H2O, O2, N2, CO, H2 e Ar), que dependiam da qualidade da mistura (pobre, rica ou 
estequiométrica). Após esta etapa implementou-se o modelo de duas zonas, mas ainda com 
composição fixa, e por último colocou-se o modelo de equilíbrio químico com as 13 espécies, 
nesta etapa, pois não se pretendia determinar emissões e, portanto, não houve necessidade de 
utilizar cinética química. Neste item serão apresentados alguns resultados comparativos entre o 
modelo de uma e duas zonas, ambas com composição fixa. A fração molar de cada constituinte 
é constante durante o processo de combustão e os produtos se alteram dependendo do tipo de 
mistura, a fim de mostrar a diferença das curvas típicas do motor e dos resultados dos 
parâmetros do motor. O modelo foi simulado operando com E95h em plena carga, para duas 
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rotações, os parâmetros que se alteram com a rotação estão apresentados na Tabela 4-2 e na 
Tabela 4-3, respectivamente e estes dados foram obtidos experimentalmente. 
Tabela 4-2 – Dados de pressão e temperatura dos coletores e condições ambientes e relação ar 
combustível em função da rotação do motor e em plena carga. 
N [rpm] Pesc. [bar] Padm. [bar] UR [%] Tamb. [K] Tesc.[K]  
1500 0,97 0,913 50 294 849,80 0,899 
3000 1,05 0,901 50 294 948,12 0,893 
















1500 30 9 220 -5 220 20 
3000 35 10 220 -24 225 20 
*em relação ao PMS 
Os resultados apresentados nas Figuras 4-4 a 4-6 são as curvas típicas de um motor, 
sendo pressão versus ângulo de manivela, pressão versus volume e a temperatura versus o 
ângulo de manivela. A diferença entre os modelos de uma e duas zonas na câmara de combustão 
afeta diretamente a temperatura dentro do cilindro. No modelo de uma zona tem-se uma 
temperatura e uma pressão em toda câmara de combustão, já no modelo de duas zonas tem-se 
duas temperaturas e uma pressão desde que não haja detonação. Estas temperaturas são dos 
gases frescos (não queimados) e queimados. 
 
Figura 4-4 – Curva de pressão versus ângulo de manivela comparando os modelos de uma e duas 
zonas na câmara de combustão a 1500 rpm. 





























Figura 4-5– Curva de pressão versus volume de manivela comparando os modelos de uma e duas 
zonas na câmara de combustão a 1500 rpm. 
As curvas de pressão mostram que o pico de pressão é maior para o modelo de duas 
zonas que para o modelo de uma zona, e na Figura 4-5 a área para o modelo de duas zonas é 
ligeiramente maior. Comparando o pico de pressão dos dois modelos com o pico de pressão do 
valor experimental, o qual teve uma média de 61bar, verifica-se que o valor experimental é 
6,3% maior que o valor do modelo de uma zona, já para duas zonas esse valor é 1,75% menor, 
ou seja, ambos modelos predizem bem os resultados da pressão, mas o modelo de duas zonas 
tem uma melhor predição. 
 
Figura 4-6– Curva de temperatura versus ângulo de manivela comparando os modelos de uma e duas 
zonas na câmara de combustão a 1500 rpm. 
A temperatura dentro da câmara é essencial, pois este parâmetro influência diretamente 
a tendência e intensidade da detonação (temperatura dos gases não queimados) e na formação 
de NOx (temperatura dos gases queimados) por isso o modelo de duas zonas é mais adequado 
para modelos que tenham como objetivo estudar estes parâmetros mencionados. A Figura 4-6 















































Comparação entre os modelos de uma e duas zonas. E95h, 1500rpm, lambda=0.89, carga plena, RH=50%
 
 
Tu - Duas zonas
 Tb - Duas zonas
T - Uma zona
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apresenta o perfil da temperatura pelo ângulo de manivela para os dois modelos, o pico da 
temperatura dos gases não queimados é 792K, e a dos gases queimados é de 2382K. O pico da 
temperatura no modelo de uma zona é 2318K e a diferença entre os dois modelos é de 2,75%. 
A Figura 4-7, Figura 4-8 e Figura 4-9 apresentam as curvas de pressão e temperatura 
para 3000 rpm. Assim como para 1500rpm, o pico de pressão para o modelo de duas zonas é 
ligeiramente maior que para uma zona, assim como a área retratada na Figura 4-22 e 
consequentemente a potência, como será apresentado na Tabela 4-7. O valor do modelo de duas 
zonas é cerca de 10% menor que o pico real, e o modelo de uma zona é cerca 20% menor que 
o pico real.  
O modelo de uma zona considera carga homogênea e apenas uma temperatura na câmara 
de combustão o que o torna mais distante do real, já o modelo de duas zonas com as premissas 
adotadas o torna um modelo mais adequado.  
 
Figura 4-7 – Curva de pressão versus ângulo de manivela comparando os modelos de uma e duas 
zonas na câmara de combustão a 3000 rpm. 
Os valores experimentais dos picos de pressão são: para 3000 rpmvariam entre 62 a 78 
bar, para 1500 rpm essa variação é entre 55 a 65 bar e para 4500rpm de 58 a 75 bar. Estas 
variações têm duas origens: a primeira que depende do cilindro, pois o motor possui 3 cilindros, 
e a segunda origem, que os dados experimentais são para diversos ciclos do motor, originando 
uma gama de curvas do motor. O modelo matemático apresenta uma curva média do motor, 
para todos os cilindros. Neste cenário, em todos os casos analisados os valores obtidos pelo 
modelo atenderam o intervalo dos valores experimentais de pressão de cada rotação do motor. 






























Figura 4-8 – Curva de pressão versus volume comparando os modelos de uma e duas zonas na câmara 
de combustão a 3000 rpm. 
 
Figura 4-9– Curva de temperatura versus ângulo de manivela comparando os modelos de uma e duas 
zonas na câmara de combustão a 3000 rpm. 
O pico da temperatura da zona queimada é 2347K e da zona não queimada é 790K, já 
para uma zona a temperatura é de 2259K, uma diferença de 3,74%. Como o motor está operando 
com uma rotação maior a detonação não é um problema, pois em altas rotações o tempo de um 
ciclo do motor é menor, portanto não havendo tempo suficiente para ocorrer a detonação, 
especialmente no caso do etanol. 
A Tabela 4-4 apresenta os parâmetros de desempenho do motor para 1500 e 3000 rpm 
comparando os modelos de uma e duas zonas. Como observado na Figura 4-5 e Figura 4-8 a 
potência para o modelo de duas zonas é ligeiramente maior que de uma zona (Tabela 4-4), 
assim como o torque e o rendimento térmico, e consequentemente o consumo de combustível 
decai, já o rendimento volumétrico praticamente não se altera. 












































Comparação entre os modelos de uma e duas zonas. E95h, 3000rpm, lambda=0.89, carga plena, RH=50%
 
 
Tu -  Duas zonas
Tb -  Duas zonas
T -  Uma zona
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Tabela 4-4 – Resultados dos parâmetros de desempenho comparando os modelos de uma e duas zonas 
com o modelo de composição fixa. 
Rotação [rpm] 1500 3000 
 2 zonas 1 zona 2 zonas 1 zona 
Potência [kW] 11,85 10,95 28,95 26,40 
Torque [Nm] 75,51 69,78 92,19 84,66 
t% 34,2 31,59 35,31 32,19 
v% 74,52 74,48 88,42 88,34 
cec [g/kWh] 407,12 440,64 394,26 432,5 
Os resultados obtidos dos parâmetros de desempenho são uma média para os três 
cilindros. A Tabela 4-5 apresenta alguns resultados dos parâmetros de desempenho do motor 
ensaiado, para poder compará-los com os resultados obtidos com o modelo. 
 
Tabela 4-5 – Valores da potência, torque e consumo especifico de combustível do motor 
ensaiado pelo IMT. 
Rotação 1500 3000 
Potência [kW] 15,92 35,98 
Torque [Nm] 101,10 114,00 
cec [g/kWh] 442 415 
A partir desses resultados, o modelo de duas zonas apresentou uma previsão satisfatória, 
pois mostra a tendência dos resultados apesar dos modelos está subestimando os valores. Os 
desvios encontrados podem ser ocasionados pelos seguintes motivos: o motor aspirado ensaiado 
teve o comando de válvulas otimizado para carga parcial e o comando de válvula variável 
(VVT). Os resultados apresentados são para plena carga, o que influencia na massa admitida e 
consequentemente em todos parâmetros e o comando de válvula utilizado é fixo. Outro ponto 
importante que estes resultados, nesse tópico são para o modelo de composição fixa.  
A Tabela 4-6 apresenta os resultados dos parâmetros de desempenho para o modelo com 
13 espécies e equilíbrio químico, e tornando-o mais preciso que este de composição fixa.  
Tabela 4-6 – Resultados dos parâmetros de desempenho para o modelo de duas zonas com 13 
espécies. 
Rotação 1500 3000 
Potência [kW] 14,79 33,65 
Torque [Nm] 94,14 106,27 
cec [g/kWh] 384,52 361,48 
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O desvio do modelo desenvolvido com 13 espécies e duas zonas, para os resultados 
experimentais é de cerca de 7%, em quanto o desvio do modelo de composição fixa com os 
resultados experimentai é cerca de 25%. Com esses valores apresentados é nítida a importância 
de m um modelo mais complexo pois desta maneira a previsão dos parâmetros de desempenham 
ficam mais reais. 
 
4.4 RESULTADOS DO DIMENSIONAMENTO DO TROCADOR DE 
CALOR DO EGR. 
 
Após as análises realizadas para o motor aspirado iniciou-se o estudo para o motor turbo-
alimentado sem EGR. O equacionamento foi a partir da Primeira Lei da Termodinâmica, 
realizou-se um estudo com os dados experimentais do turbo com valores da literatura para que 
se pudesse utilizar os valores de input do modelo com maior acuidade. Nesta configuração do 
motor turbo-alimentado estudou-se a importância do intercooler, da quantidade de massa 
através da válvula waste gate, a qual é um dispositivo importante para controlar a pressão do 
turbo compressor.  
Após o equacionamento do motor turbo-alimentado integrou-se a recirculação dos gases 
de escape e o trocador de calor. Neste sistema estudou-se a importância do trocador de calor, 
qual melhor localização do trocador e influência da quantidade de gases a serem recirculados.  
O trocador de calor do EGR é importante para resfriar os gases quentes antes de misturá-
los com o ar, independentemente do tipo de arranjo do trocador. O dimensionamento foi para o 
trocador de feixe de tubos, para o maior fluxo de gases recirculados, 15% dos produtos de 
combustão, para 6000 rpm. Os valores encontrados estão apresentados na Tabela 4-7. 
Tabela 4-7 – Resultados do dimensionamento do trocador de calor do EGR. 
Parâmetros Valores Unidade 
Diâmetro interno do tubo (di) 6,30 mm 
Comprimento do tubo (L) 160 mm 
Passo longitudinal (l) 36,60 mm 
Passo transversal (St) 36,40 mm 
Número de tubos (Nl) 12  
T (comprimento da caixa do 
trocador) 
100 mm 
A2 (altura da caixa do trocador) 160 mm 
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A1(altura da caixa do trocador) 140 mm 
A Figura 4-10 apresenta o desenho 3D do trocador de calor do EGR para o arranjo 
escalonado e a Figura 4-11 o desenho esquemático do trocador com os dois arranjos dos tubos. 
As setas em vermelho indicam o fluxo do fluido quente (gases de escape) e em azul o fluido 
frio, (água), por dentro dos tubos.  
 
Figura 4-10 – Desenho em 3d do trocado do EGR, para o arranjo escalonado. 
 
Figura 4-11 – Desenho esquemático do trocador de calor, (a) arranjo escalonado e (b) arranjo 
em linha 
Após o dimensionamento foi possível desenvolver os modelos do turbocompressor com 




4.5 RESULTADOS DO MOTOR TURBOALIMENTADO 
 
O foco principal do trabalho foi no estudo das influências de alguns parâmetros do motor 
operando com turbocompressor e etanol hidratado com 5% de água em volume.  
Existem dois parâmetros que influenciam o motor turbo-alimentado: a quantidade de 
massa de gases recirculados (%EGR), e a quantidade de massa através da válvula waste gate 
(%WG). Realizou uma comparação das três configurações de motor: motor aspirado, turbo-
alimentado e turbo-alimentado com EGR. Nesta comparação, analisou-se o efeito do EGR e do 
fluxo mássico através da waste gate no motor turbo, primeiro fixando o %EGR e posteriormente 
fixando a %WG. No motor turbo-alimentado com EGR escolheu-se o trocador de calor do EGR 
de alta pressão para esta comparação, pois o motor tubo alimentado da PSA Group opera com 
o trocador HP. 
Alguns parâmetros foram adotados para a realização do modelo, que serão input do 
programa. Os parâmetros na entrada da turbina: pressão (P3) e temperatura (T3), outros 
parâmetros são fixos, tais como: a eficiência da turbina, eficiência do compressor, eficiência 
mecânica, a pressão de escape e a efetividade do intercooler, que foram adotados mediante um 
estudo prévio de valores típicos, considerando valores médios. Uma das principais variáveis do 
modelo que é responsável por toda analise é a duração da combustão, a qual foi calculada, já 
que os outros parâmetros da combustão, como o fator de forma e o fator de eficiência, foram 
mantidos constantes e utilizou-se também valores usuais. 
As durações da combustão para os casos analisados foram determinadas a partir de um 
estudo. Este estudo consiste em conhecer como cada parâmetro influência na duração da 
combustão, se o parâmetro aumenta ou diminui esse parâmetro.  
O valor base da duração da combustão para cada rotação é obtido a partir dos dados 
experimentais do motor aspirado. Na literatura os estudos mostram que o EGR aumenta e o 
turbo compressor diminui a duração da combustão (BOZZA; DE BELLIS; TEODOSIO, 2016; 
THANGARAJA; KANNAN, 2016; ZAMBONI; CAPOBIANCO, 2012). Quando se aumenta 
a rotação também há um aumento na duração da combustão, quando a mistura do ar com o 
combustível se torna pobre, a duração da combustão aumenta. Esta influência é mais 
evidenciada para carga parciais do que para carga plena.  
Os valores adotados para aumentar ou diminuir a duração da combustão em cada 
condição de operação. A quantidade de massa que passa pela waste gate também influencia na 
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duração, mas este parâmetro não foi analisado pois não se encontrou nenhum estudo para que 
se pudesse estimar esta influência.  
Os resultados apresentados das curvas típicas do motor representam uma média e os 
valores de potência e torque são para um cilindro. 
 
4.5.1 INFLUÊNCIA DA QUANTIDADE DE MASSA PELA WG (%WG) 
 
Escolheu-se 5%EGR, e 1500 rpm para esta análise, e variou-se a porcentagem de massa 
através da válvula waste gate de 0 a 50%. Os parâmetros que não variam independentemente 
do tipo de motor são os dados do ambiente, do tipo de mistura e os ângulos de abertura e 
fechamento da válvula e a duração de abertura das válvulas, e estão apresentados na Tabela 4-8. 
Já os parâmetros que variam, tais como pressão de admissão, escape, duração da combustão, 
atraso de ignição, estão na Tabela 4-9. 
Sabe-se que a pressão de entrada da turbina e de escape do motor (P3), a duração da 
combustão e o atraso também se alteram com o fluxo pela waste gate, mas não se encontrou 
nenhum estudo mostrando como ocorre essa influência, para que se pudesse estipular estes 
parâmetros mediante a %WG, então optou-se em manter os valores destes parâmetros 
constantes mesmo quando se altera a quantidade de massa pela waste gate. 
Tabela 4-8 – Parâmetros fixos de operação. 
Parâmetro Valor 
UR [%] 50 
Tamb [K] 294 
Duração da abertura VA [°] 220o 
Ângulo de início AVA* [°] -9o 
Duração da abertura VE [°] 220o 
Ângulo de início FVE* [°] 10o 
.*em relação ao PMS 
Tabela 4-9 – Dados de operação do motor para cada caso para 1500 rpm. 
1500 rpm 
Parâmetros Aspirado  Turbo sem EGR Turbo 5% EGR 
P3 [bar] 0,97 1,40 1,40 
Padm [bar] 0,91 0,83 0,83 
T3[K] 850 750 750 
b[°] 39 38 47 
155 
 
A Figura 4-12 apresenta como a curva de pressão varia de acordo com o tipo de motor, 
aspirado ou turbo-alimentado sem EGR mas com válvula WG variando este fluxo, onde se 
estabeleceu 0 a 50%, turbo-alimentado com EGR de alta pressão com 5% EGR e variando 
também o fluxo pela waste gate. 
Os resultados obtidos demonstram que o motor operando apenas com turbo e 0%WG a 
pressão é a maior e o turbo com EGR-HP com 50%WG tem o menor pico, e a diferença entre 
os casos extremos é de 40,7%. O pico de pressão para o motor operando com turbo e EGR-HP 
com 0%WG é ligeiramente maior que o pico do motor turbo sem EGR com 50%WG, e essa 
diferença é de 1,34%. O motor aspirado tem o pico de pressão de 63,2 bar; já o turbo sem EGR 
e 0%WG aumenta para 98,45 bar e com 50%WG esse pico decai para 75,04 bar. Portanto, o 
motor turbo sem EGR pode ter uma diferença máxima de 56% comparando com o aspirado. 
O fluxo mássico pela válvula waste gate influência nos dois tipos de operação do motor 
turbo-alimentado, seja este com ou sem EGR, e também influencia no pico de pressão (Figura 
4-12). Para o motor turbo-alimentado sem EGR essa variação de 0 a 50% faz com que o pico 
varie cerca de 24%, e para motor turbo-alimentado com EGR-HP é cerca 23%, ou seja o fluxo 
de WG possui praticamente a mesma influência no motor turbo-alimentado com ou sem EGR.  
 
 
Figura 4-12 – Influência do tipo de motor na curva da pressão versus o ângulo de manivela, para 1500 
rpm e E95. 
Assim como na curva P vs. , a curva pressão vs. volume apresentado na Figura 4-13 
também apresenta a influência do tipo de motor. Além do pico de pressão ser influenciado a 
área do gráfico se altera, e isso impacta diretamente na potência do motor. Como esperado o 
























Turbo com EGR-HP - 0%WG 
Turbo com EGR-HP - 50%WG 
 Turbo semEGR - 0%WG
 Turbo sem EGR - 50%WG
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motor turbo sem EGR possui maior área e o motor turbo com EGR-HP e 50%WG possui a 
menor área. Os valores da potência serão apresentados na Tabela 4-10, adiante.  
 
Figura 4-13 – Influência do tipo de motor na curva pressão versus volume para 1500 rpm e E95h. 
A Figura 4-14 mostra que o motor turbo-alimentado sem EGR e 0%WG possui o maior 
pico de temperatura dos gases frescos e o aspirado o menor pico, como esperado, cerca de 5%. 
Esta temperatura é suma importância, pois influência diretamente no fenômeno da detonação, 
os resultados quanto à detonação, estão apresentados na Tabela 4-10. A variação do fluxo 
mássico pela waste gate (WG) tem a praticamente a mesma influência para o motor turbo com 
e sem EGR, para o motor turbo sem EGR essa variação é de 1,2% e com EGR é cerca de 1,4%. 
 
Figura 4-14 – Influência do tipo de motor na temperatura dos gases não queimados a 1500 rpm e 
E95h. 
A temperatura dos gases queimados é importante, pois tem influência direta na formação 
do NOx. A Figura 4-15demonstra que o motor turbo-alimentado com EGR-HP tem menor 
temperatura comparado com o turbo sem EGR e o aspirado, já o turbo sem EGR e 0%WG 
possui a maior temperatura. Quanto maior a porcentagem de massa que passa pela válvula WG 
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menor será a temperatura dos gases queimados, tanto para o motor turbo-alimentado com ou 
sem EGR. 
A temperatura dos gases queimados do motor turbo com EGR e 0%WG é 4,3% menor 
que a do aspirado, e essa diferença com 50%WG é cerca de 5,5%. Comparando os motores 
turbo-alimentados, a temperatura com 0%WG sem EGR é cerca de 5,7% maior e para 50%WG 
é cerca de 6%.  
 
Figura 4-15 – Influência do tipo de motor na temperatura dos gases queimados a 1500 rpm e E95h. 
O motor turbo injeta uma maior quantidade de massa de ar dentro do cilindro e 
consequentemente um maior fluxo através das válvulas por causa da pressão de admissão e da 
temperatura, pois quando a temperatura diminui a massa específica da mistura aumenta e desta 
forma admitindo mais massa, o fluxo pelas válvulas de admissão e escape pode ser observado 
na Figura 4-16 e o fluxo admitido pelo cilindro na Figura 4-17. 
 
Figura 4-16 – Influência do tipo de motor no fluxo mássico das válvulas a 1500 rpm e E95h. 
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Figura 4-17 – Influência do tipo de motor na massa admitida pelo cilindro para 1500 rpm e E95h. 
O motor aspirado possui uma menor massa admitida, cerca de 53,2% comparado com o 
motor turbo-alimentado sem EGR e 0%WG, essa diferença para 50%WG é de 17,3%. 
Comparando os motores turbo-alimentados não há diferença significativa. Já a %WG tem uma 
influência cerca de 30%, quanto menor a %WG mais massa é admitida, isso é devido a potência 
da turbina que força o compressor admitir maior massa. 
Os resultados da influência de cada tipo de motor nos parâmetros de desempenho são 
apresentados na Tabela 4-10. 
Tabela 4-10 – Resultados da influência do tipo de motor nos parâmetros de desempenho, a 









EGR - HP 
0%WG 
Turbo com 
EGR - HP 
30%WG 
Turbo com 




5,31 8,28 6,11 7,44 6,27 5,55 
Torque 
[Nm] 
33,78 52,74 38,87 47,38 39,89 35,32 
t [%] 36,21 36,66 35,65 35,51 34,92 34,45 
v [%] 94,32 146,51 112,14 142,03 122,31 110,25 
rp_t 0 1,51 1,51 1,51 1,51 1,51 
rp_c 0 1,84 1,38 1,78 1,69 1,35 
cec [g/kWh] 384,47 379,8 390,53 392,02 398,68 404,08 
Indicador de 
detonação 
Não Sim Não/Sim? Sim Não Não 
Valor da 
Integral (I) 
0,671 1,854 1,045 1,269 0,931 0,757 
Note que o rendimento volumétrico é maior que 100% pela definição adotada, que é 
baseada na massa de ar seco, a qual pode ser descrita na Equação 4.1. 































 Turbo com EGR-HP - 0%WG
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                                                        (4.1) 
Onde:?̇?𝑎𝑟 quantidade de massa admitida, x é 2 para motor 4 tempos e 1 para o de 2 
tempos, Vc volume do cilindro e 𝜌𝑎𝑟massa específica do ar. 
Comparando os resultados do motor turbo com o aspirado, o motor aspirado possui 
valores menores para a potência, torque, o rendimento volumétrico, o motor turbo-alimentado 
sem EGR e 0%WG possui um valor maior cerca de 56% para estes parâmetros, já para o 
rendimento térmico esse valor é cerca de 1,24% menor, para os outros casos, como o turbo com 
EGR, o aspirado possui um maior rendimento. 
A razão de pressão da turbina não se altera pois esta depende da P3 e P4, onde são fixas 
nesta análise, pois variou-se a pressão de saída do motor, entrada da turbina, em função da 
rotação. Já a P4 é a pressão de escape que se admitiu a atmosférica. A razão de pressão do 
compressor varia pois este depende da pressão de saída e este por sua vez depende da 
temperatura de saída, como é apresentado no Capítulo 3 seção 3.6.3. 
Comparando o aspirado com o turbo com EGR-HP a diferença vai diminuindo 
consideravelmente quando se aumenta a %WG. Os resultados para 0% de massa pela waste 
gate os valores da potência, torque são cerca de 40% menor e rendimento volumétrico é cerca 
de 50,6%, já para %WG os resultados são de 4,5% para potência e torque e 17% para o 
rendimento volumétrico. O rendimento térmico é maior para o aspirado cerca de 1,9% para 
0%WG e 5% para 50%WG. O consumo especifico de combustível é inversamente proporcional 
ao rendimento térmico enquanto para turbo com EGR-HP e 0%WG consome mais, cerca de 
2% e para 50%WG de 5%, comparando com o aspirado. Escolheu-se 30%WG para as análises 
futuras por apresentar os resultados intermediários, não prejudicando nem a potência e nem a 
detonação. 
Um dos parâmetros mais importantes deste estudo é análise da intensidade da detonação 
em cada caso, como apresentado a temperatura dos gases não queimados e a pressão são os 
fatores que influenciam diretamente neste fenômeno. Como apresentado na metodologia, o 
valor da integral é usado como um indicador de detonação. Onde o valor menor que um o motor 
não detona e maior que um detona, quando maior o valor desta integral mais intenso é o 
fenômeno. Mas há um intervalo entre 0,95 a 1,05 que não se pode ter certeza do fenômeno. 
Portanto para o motor turbo-alimentado sem EGR e com 50%WG o fenômeno é incerto. 
Com uma pequena variação entre as temperaturas para cada tipo de motor e uma 
diferença considerável entre as pressões, os valores da integral demostram a importância do 
EGR. Enquanto o motor turbo-alimentado sem EGR e 0%WG detona severamente e com 
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50%WG o valor da integral diminui substancialmente, mas o motor turbo com EGR-HP tem –
se a certeza que acima de 10%WG não há mais detonação. 
Como mencionado a temperatura dos gases queimados também influência em outro 
parâmetro importante para este estudo que é a formação de poluentes. Será apresentado nas 
Figuras 4-18 e 4-19 a influência de cada tipo de motor na formação do CO e NOx 
respectivamente. A análise para a formação dos poluentes será analisando no ângulo de abertura 
da válvula de escape que é em 540º.  
A Figura 4-18 mostra que o tipo de motor não influência na emissão do CO, e o 
parâmetro que mais influência neste poluente é o tipo de mistura, , ou seja para misturas ricas 
a tendência é que haja maior emissão. Mas o motor turbo com EGR e 0% WG forma um pouco 
menos que os demais, e o aspirado e turbo sem EGR e 0%WG emitem mais que todos os outros. 
 
Figura 4-18 – Influência do tipo de motor na formação do CO a 1500 rpm e E95h. 
O motor turbo-alimentado injeta mais ar dentro do cilindro, desta maneira tendo um 
maior rendimento volumétrico no motor e uma pressão de admissão maior que a do aspirado. 
Outro parâmetro importante é a duração da combustão que em motores turbo-alimentados é 
menor que a do aspirado, desta maneira a temperatura de combustão dentro do cilindro é maior 
propiciando não só a detonação, como a formação de NOx. O motor aspirado emite mais que 
todos outros tipos, comparando-o com o turbo com EGR-HP e 0%WG que tem a menor emissão 
NOx, essa diferença é cerca de 22%. Já comparando o mesmo motor mas variando a %WG essa 
diferença é de 14% para o turbo sem EGR e 6,5% com EGR (Figura 4-19). 






















 Turbo com EGR- HP - 0%WG
 Turbo com EGR- HP - 0%WG
 Turbo sem EGR - 50%WG




Figura 4-19 – Influência do tipo de motor na formação do NOx a 1500 rpm e E95h. 
Comparando os motores turbo-alimentados com 0%WG o motor sem EGR emite mais 
NOx, cerca de 9,8% já para 50%WG essa diferença cai para 2%. 
No próximo item será apresentada a influência da variação da quantidade de massa de 
gases de escape a ser recirculados nos parâmetros do motor, mantendo o fluxo pela waste gate 
fixa. 
 
4.5.2 INFLUÊNCIA DA QUANTIDADE DE GASES DE ESCAPE 
RECIRCULADOS (%EGR) 
 
Escolheu-se 30%WG para os motores turbo com ou sem EGR a 3000 rpm. Para esta 
análise, variou-se a porcentagem de massa a ser recirculada de 0 a 15%, mas escolheu-se duas 
porcentagens de 5 e 10% de EGR para este estudo, pois são as duas porcentagens que possuem 
os melhores resultados, pois com 0%EGR a detonação é alta, pois se tem o motor turbo-
alimentado, e com 15%EGR a potência decai substancialmente. Os valores dos parâmetros de 
operação do motor estão apresentados na Tabela 4-11 e na Tabela 4-12. 
Tabela 4-11 – Dados de operação do motor para 3000 rpm. 
Parâmetros Valor 
 0,892 
UR [%] 50 
Tamb [K] 293,58 
Duração da abertura VA[o] 235 
Duração da abertura VE[o] 225 
Ângulo de início FVE[o] 20 























Turbo com EGR - 0%WG
 Turbo comEGR - 50%WG
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Tabela 4-12 – Dados de operação do motor em cada caso para 3000 rpm e 30%WG. 
3000 rpm 
Parâmetros Aspirado  Turbo sem EGR Turbo 5% EGR Turbo com 10%EGR 
P3 [bar] 1,05 1,70 1,70 1,70 
Padm [bar] 0,913 0,834 0,834 0,834 
T3[K] 948 800 800 800 
b [o] 36 34 43 45 
Atraso[o] 11 12 11,5 12,7 
Ângulo início AVA[o] -24 -28 -25 -25 
A duração da combustão é influenciada pelo tipo de combustível, rotação, tipo de 
mistura ar combustível e outros parâmetro do motor. Mas o tipo de motor também influencia, 
por exemplo, para motores turbo-alimentado essa duração diminui, e quando se tem EGR essa 
duração aumenta. 
Para este estudo serão apresentados os resultados mais expressivos os quais são as 
curvas de pressão versus volume, temperatura, massa admitida e a formação de NOx vs. o 
ângulo de manivela. A Figura 4-20 e a Figura 4-24 apresentam estas curvas, respectivamente. 
A curva da pressão vs. volume está apresentado na Figura 4-20. Além de apresentar o 
pico de pressão maior para o turbo sem EGR mostra também que este apresenta maior área e 
consequentemente a potência. Comparando o pico de pressão do motor turbo-alimentado com 
5%EGR e com 10%EGR esse valor aumenta 14,6%, ou seja, quanto maior a porcentagem a ser 
recirculada menor o pico. Comparando o motor turbo-alimentado com 5%EGR com o aspirado, 
verifica-se que o pico de pressão do aspirado é 4,4% maior. Comparando com 10%EGR o 
aspirado tem 18,38% maior pico de pressão, mas a área do gráfico dos motores turbo-
alimentados é maior e com isso a potência do turbo continua maior que do aspirado. A diferença 




Figura 4-20 – Influência da %EGR e do tipo de motor na curva P vs. V a 3000 rpm e 30%WG. 
A temperatura dos gases não queimados é menos influenciada que a dos gases 
queimados, desta maneira impactando menos na detonação, mas nesta rotação a detonação não 
é comum, pois este fenômeno é mais frequente em baixas rotações. A fim de mostrar com mais 
detalhes a Figura 4-21 e Figura 4-22 apresentam as temperaturas de cada zona. 
A Figura 4-21 demonstra que o pico de temperatura para o motor aspirado é o maior, e 
o menor ocorre para o motor turbo com 10%EGR, uma diferença de 5%. Nos resultados da 
detonação essa diferença é significativa, pois o valor da integral, que é o indicador da 
intensidade da detonação do motor, é maior para o aspirado.  
 
Figura 4-21–Influência da %EGR e do tipo de motor na temperatura da zona não queimada 
para 30%WG e a 3000rpm 
A temperatura da zona queimada (Figura 4-22) sofre grande influência do tipo de motor 
e do fluxo mássico dos gases recirculados, o pico de temperatura para o motor aspirado é o 
maior. Comparando com o motor turbo com 5%EGR este valor é menor cerca de 7% e para 
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10%EGR é de 11,2%. Comparando o turbo sem EGR com o turbo com 10%EGR o valor do 
pico decresce cerca de 11% quando se tem EGR, essas diferenças impactaram diretamente na 
formação de NOx como apresentado na Figura 4-24. 
 
Figura 4-22 –Influência da %EGR e do tipo de motor na temperatura da zona queimada para 
30%WG e a 3000rpm. 
A massa admitida não sofre tanta influência com a variação de %EGR quanto com a 
alteração do tipo de motor, como pode ser observado na Figura 4-23. O motor turbo sem EGR 
admite mais massa que o motor aspirado, cerca de 61%, já a diferença de massa admitida entre 
os motores turbo sem EGR e com 5% EGR é de 2,3%. A diferença entre os motores turbo com 
EGR é de 3,48% e essa diferença se tem por causa da diferença da temperatura da mistura a ser 
admitida. 
 
Figura 4-23 – Influência %EGR e do tipo do motor na massa admitida pelo cilindro a 3000 rpm e 
30%WG. 
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Analisando a emissão de NOx (Figura 4-24) a partir da abertura da válvula de escape 
(540o), tanto o tipo de motor quanto a %EGR tem uma grande influência. O motor aspirado é o 
que mais forma NOx (cerca de 16% comparado com o turbo sem EGR). Comparado com 
5%EGR esse valor aumenta mais, cerca de 36,3%, e comparado com 10%EGR onde é a maior 
diferença é de 68%. Já a diferença entre o motor turbo com 5 e 10%EGR é cerca de 51%.  
 
Figura 4-24 – Influência da %EGR e do tipo de motor na formação de NOx a 3000 rpm e 
30%WG. 
Os resultados das influências da %EGR e do tipo do motor nos parâmetros de 
desempenho estão apresentados na Tabela 4-13. 






Potência [kW] 10,02 15,44 13,80 12,24 
Torque [Nm] 31,89 49,20 43,93 38,98 
t [%] 35,98 35,97 33,42 32,92 
v [%] 89,52 137,78 139,66 135,43 
rp_c 0 1,72 1,85 1,78 
rp_t 0 1,83 1,83 1,83 
cec [g/kWh] 386,93 387,06 413,06 424,20 
Indicador de 
detonação 
Não Sim/Não? Não Não 
Valor da Integral (I) 0,442 1,036 0,506 0,393 
A maior potência como já observado na Figura 4-20 seria para o motor turbo sem EGR 
e isso é comprovado na Tabela 4-12, com o valor de 15,44kW e esse é 20,7% maior que o turbo 
com 10%EGR e 54% maior que a do aspirado. O rendimento térmico tem um decréscimo de 
8,5% comparando o motor aspirado com o turbo com 10%EGR e o consumo de combustível 
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aumenta consequentemente, cerca de 9,6%. O rendimento volumétrico aumenta cerca de 53% 
e isso era esperado como observado na Figura 4-23. 
Comparando o motor turbo-alimentado variando a %EGR nota-se que quando se 
aumenta a massa a ser recirculada a maior parte dos parâmetros de desempenho caem menos o 
consumo, mas a tendência que ocorra a detonação é bem menor quase próximo do valor do 
aspirado. Para observar melhor o impacto da %EGR nos parâmetros desempenho, 
principalmente a detonação, a Tabela 4-14 apresentará os valores variando de 0 a 15%EGR 
para 1500 rpm, pois como já dito em rotações mais baixas fica mais evidente o fenômeno da 
detonação do motor. 
Tabela 4-14 – Influência do %EGR no motor turbo com trocador HP com 30%WG a 1500 rpm. 
%EGR 0 3 5 8 12 15 
Potência [kW] 6,84 6,49 6,26 5,95 5,56 5,28 
Torque [Nm] 43,52 41,29 39,88 37,88 35,38 33,62 
t [%] 35,09 34,99 34,92 34,83 34,73 34,67 
rp_c 1,56 1,53 1,51 1,49 1,46 1,44 
rp_t 1,50 1,50 1,50 1,50 1,50 1,50 
v [%] 125,34 123,46 122,31 120,73 118,84 117,57 
cec [g/kWh] 396,70 397,91 398,74 399,71 400,87 401,60 
Indicador de detonação Sim/Não? Sim/Não? Não Não Não Não 
Valor da Integral (I) 1,050 0,977 0,932 0,870 0,796 0,747 
Os valores da potência assim como o torque a medida que se aumenta a %EGR 
recirculada vão diminuindo, de 0% para 3% de EGR recirculado essa queda é cerca de 5% já 
de 8 para 12% EGR este valor é de 6,5%, a menor variação é de 3 para 5%EGR esse valor é 
cerca de 3,5%. Mas comparando o valor de 5%EGR com o de 15%EGR esta diferença é de 
11,2%. O rendimento térmico não tem uma alteração significativa quando se compara o 
aumento gradual da %EGR recirculada cerca de 0,9 a 1,5% e consequentemente o consumo de 
combustível também não tem uma alteração expressiva.  
Já a detonação tem um impacto muito forte com a %EGR. Dentro do critério escolhido 
o motor turbo pode estar detonando com 0% EGR até 4% EGR, a partir deste valor já se pode 
afirmar que não há ocorrência de detonação, neste caso com 30%WG.  
Quando se diminui a massa pela WG a %EGR que contribui para o motor não detonar 
é maior. Mediante as análises realizadas, escolheu-se 10%EGR para os demais estudos. A 
porcentagem ótima de EGR recirculada depende do motor, e das condições de operação. 
A partir do estudo da influência do tipo de motor operando com o turbocompressor com 
e sem a recirculação dos gases de escape (EGR), mostrou-se que para a redução de emissão de 
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NOx e para evitar ou diminuir a intensidade da detonação o motor turbo com EGR é a melhor 
opção. Comparando o motor turbo com EGR com o motor aspirado os parâmetros de 
desempenham são superiores, por exemplo na potência cerca de 40%, como apresentado. Desta 
maneira será analisado no próximo item os resultados do motor turbo-alimentado com a 
recirculação de EGR, mas em dois tipos de sistema de EGR: o LP e o HP. 
 
4.6 RESULTADOS DO MOTOR TURBOALIMENTADO COM EGR-
HP OU EGR-LP 
 
O motor turbo-alimentado com a recirculação de gases de escape pode ter algumas 
configurações diferentes, onde a diferença está na posição do trocador de calor. Há dois 
sistemas mais usuais: o trocador de baixa pressão (LP) e o de alta pressão (HP). O motor da 
PSA Group utiliza o trocador de alta pressão, mas modelou-se os dois tipos afim de compará-
los e analisar as curvas típicas do motor e os parâmetros de desempenho. 
Para o sistema do motor turbo-alimentado com o trocador do EGR de alta pressão 
funcionar, é importante que a pressão de escape do motor, ou seja, a pressão de admissão da 
turbina (P3) menos a pressão depois do compressor, que é a de admissão do motor (P2) seja um 
valor positivo (P3-P2>0). Em alguns casos isso não acontece, mas o valor desta diferença é 
baixo, menor que 1 bar e pode-se utilizar um Venturi para “succionar” os gases recirculados, 
onde vai fazer que a pressão aumente e fluxo ocorra no sentido correto. Os casos onde ocorre 
P3-P2<0, são para vazões menores ou iguais a 10% pela válvula waste gate. 
Escolheu-se a rotação de 4500 rpm primeiramente, com 10%EGR para 10 e 50%WG. 
Os parâmetros como o fluxo mássico pelas válvulas, massa admitida, e a formação de CO não 
sofrem influência significativa quando se compara os dois tipos de trocador nessa rotação e 
nesse motor. A fim de exemplificar esta baixa influencia escolhe-se as curvas de pressão vs. 
volume (Figura 4-25), esta mesma curva em base logarítmica (Figura 4-26) para apresentar 
melhor as fases abertas. Outras curvas de parâmetros sofrem mais influência do tipo de trocador, 
tais como: a curva das temperaturas das duas zonas (Figura 4-27 e Figura 4-28) e a formação 
de NOx (Figura 4-29). A Tabela 4-15 apresenta os dados do motor que foram utilizados para 
obter os resultados da influência do arranjo para 4500 rpm. Na tabela o t indica a duração de 
abertura da válvula. 
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1,7 0,834 75 295 800 0,87 48 15,75 270 -35 285 28 
*em relação ao PMS 
As Figuras 4-25 e 4-26 demostram que o arranjo do trocador nessa rotação e nesse motor 
não afeta de forma significativa os picos de pressão, apenas a %WG, e pode –se observar que 
influência da variação do fluxo através da waste gate é a mesma para ambos arranjos.  
 
Figura 4-25 – Influência do arranjo do trocador na curva de pressão versus volume para 4500 rpm e 
10%EGR. 
 
Figura 4-26– Influência do arranjo do trocador na curva de pressão versus volume em base logarítmica 
para 4500 rpm e 10%EGR. 
Na Figura 4-27 apresenta como os arranjos influenciam na temperatura da zona não 
queimada, comparando LP com HP ambos com 10%WG tem uma diferença de 2,2% já para 
0%WG essa diferença é 1,8%, mas nota-se que o trocador LP com 50%WG possui o mesmo 
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perfil de temperatura que o HP com 10%WG, e isso acarretará na performance do motor, pois 
quando se tem menos massa pela waste gate, a proporção de EGR é maior, portanto a potência 
do motor decai. Neste ponto de vista o trocado HP é melhor.  
 
Figura 4-27 – Influência do arranjo do trocado na temperatura dos gases não queimados a 4500 rpm e 
10%EGR. 
O trocador de calor LP possui as maiores temperaturas na zona queimada que do HP 
independente da %WG (Figura 4-28). Mesmo essa diferença não sendo aparentemente 
significativa percebeu-se que já é suficiente para impactar muito a formação do NOx, e com 
leis cada vez mais rigorosas quanto as emissões o arranjo do trocador pode ser uma alternativa 
para diminuir a formação deste poluente. 
 
Figura 4-28– Influência do arranjo do trocado na temperatura dos gases queimados a 4500 rpm e 
10%EGR. 
Assim como nas demais análises, quanto a formação de poluentes, os resultados das 
comparações, é para o instante que abre a válvula de escape (540o). 
Nota-se na Figura 4-29 que a maior emissão de NOx é para o arranjo LP com 10%WG 
e a menor é para HP com 50%WG, assim mostrando que mesmo a temperatura da zona 
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queimada variando pouco com os tipos de arranjos, obteve um diferença significativa na 
formação de NOx. Comparando LP e HP para 10%WG tem uma maior emissão para o LP cerca 
de 11,7% e para 50%WG esse aumento é ainda maior cerca de 31%. 
 
Figura 4-29 – Influência do arranjo do trocador na formação de NOx a 4500 rpm e 30%WG. 
A Tabela 4-16 apresenta o resultados dos parâmetros de desempenho do motor operando 
com os arranjos simulados. 
Tabela 4-16 – Resultados da influência do arranjo nos parâmetros de desempenho a 4500 rpm e 
10%EGR. 
Arranjo HP LP 
%WG 10 50 10 50 
Potência [kW] 22,65 15,73 22,89 15,70 
Torque [Nm] 48,06 33,38 48,57 33,31 
t [%] 33,74 32,36 33,82 32,29 
v [%] 158,51 117,87 161,14 118,73 
rp_c 2,16 1,56 2,24 1,60 
rp_t 1,83 1,83 1,83 1,83 
cec [g/kWh] 412,65 431,57 411,68 431,19 
Indicador da detonação Não Não Não Não 
Valor da Integral (I) 0,558 0,296 0,644 0,331 
Como as curvas de pressão versus volume (Figura 4-25) mostraram a mesma área do 
gráfico e pico de pressão em ambos arranjos, portanto possuem a mesma potência, o mesmo 
torque e rendimento térmico. O rendimento volumétrico se alterou pouquíssimo assim como o 
consumo especifico de combustível.  
Os valores das razões de pressão do compressor e da turbina em ambos casos são bem 
próximos, por isso os outros parâmetros de eficiência não se alteram substancialmente. Pois a 
razão de compressão do compressor que irá determinar a quantidade de pressão e de massa será 
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admitido pelo motor, a qual influência do rendimento térmico, volumétrico, consumo de 
combustível, por exemplo. 
O parâmetro mais influenciado é o valor da integral, o qual indica a intensidade da 
detonação, o arranjo LP possui maiores valores que o arranjo HP. Isso acontece devido a 
temperatura de admissão da mistura pelo cilindro, enquanto no arranjo HP esta temperatura é 
de 336K com 10%WG e 322K para 50%WG para o arranjo LP com 10%WG esta temperatura 
é de 351K e para 50%WG é de 335K. Para explorar ainda mais este fenômeno a Tabela 4-17 
apresentará os valores dos parâmetros de performance para 1500 rpm. 
A influência do arranjo para 1500 rpm é um pouco mais evidente do que para 3000 rpm. 
A potência e torque para HP é cerca 2% maior e o rendimento térmico, volumétrico e o consumo 
de combustível praticamente não tem influência significativa. Já o parâmetro de grande 
importância a detonação, o motor turbo-alimentado operando com EFR-HP para EGR-LP teve 
um decréscimo de 5% no valor da integral, o valor da integral de aproximadamente 0,98 para o 
LP é um valor que não possibilita a certeza da não ocorrência da detonação, pois valores muito 
próximos de 1 não possibilitam um diagnóstico preciso, desta maneira não se tem certeza que 
o motor nesse ponto não esteja detonando, ao contrário da configuração HP. A influência do 
tipo de arranjo e do fluxo mássico através da waste gate pode ser observada na Figura 4-30, já 
a influência da %EGR e do tipo de arranjo estão na Figura 4-31. 
Tabela 4-17 – Resultados da influência do arranjo nos parâmetros de desempenho para 1500 rpm e 
10%EGR e 30%WG. 
Arranjo HP  LP 
Potência [kW] 6,27 6,15 
Torque [Nm] 39,89 39,12 
t [%] 34,92 34,82 
v [%] 122,31 122,22 
rp_c 1,51 1,53 
rp_t 1,59 1,59 
cec [g/kWh] 398,68 399,85 
Indicador da detonação Não Sim/Não? 




Figura 4-30 – Influência do sistema EGR e da quantidade massa pela waste gate na temperatura de 
admissão da mistura pelo cilindro. 
 
Figura 4-31 – Influência da massa recirculada e do sistema EGR na temperatura da mistura de 
massa admitida no cilindro. 
A temperatura de admissão do arranjo do trocador sendo HP sempre é menor 
independentemente da %WG e da %EGR, desta maneira a temperatura dos gases não 
queimados sendo menor e contribuindo para evitar ou diminuir a intensidade da detonação. 
Desta maneira o trocado HP para este motor mostrou-se melhor pois tem a mesma potência, 
emite menos NOx e tem menor tendência a detonar. 
No estudo apresentado por (CORNOLTI et al., 2013) para motores diesel o trocador HP 
e LP obtiveram resultados inversos quanto a temperatura e pressão do compressor e quanto ao 
consumo especifico de combustível os resultados seguem a tendência deste estudo. Mas essa 
diferença pode ser decorrente do tipo do motor, combustível utilizado, o tipo de trocador de 




4.7 INFLUÊNCIA DO TROCADOR DE CALOR DO EGR E DO 
INTERCOOLER 
 
Após analisar qual tipo de arranjo é mais adequado para este motor, estudou-se a 
influência do trocador do EGR e do intercooler do turbo compressor nas temperaturas dos 
equipamentos e na performance do motor. 
O estudo da influência do trocador do EGR será para a configuração HP, e do intercooler 
do turbo compressor, tem como objetivo analisar a importância destes equipamentos para evitar 
a detonação e diminuir as emissões de NOx, além do impacto destes equipamentos nos 
parâmetros de desempenho do motor. O estudo de caso foi para 1500 rpm com 5%EGR e 
10%WG. Escolheu 5% de massa de EGR pois como apresentado acima de 5% o motor não 
detona, e acima de 10%WG também não, então para estudar a influência direta dos 
equipamentos na detonação do motor optou-se por uma situação em que se sabe que há o 
fenômeno da detonação. O ponto de ignição é -10° e a duração da combustão é de 47°. 
Compararam-se as curvas e os parâmetros de desempenho do sistema operando com os 
dois trocadores, sem o trocador do EGR (EGR-C), sem o intercooler do turbocompressor (IC-
T), e sem os dois equipamentos (ICs). Os dados os quais o motor foi simulado estão 
apresentados na Tabela 4-18. 
Tabela 4-18 – Dados de operação do motor para os resultados da influência dos equipamentos a 1500 
rpm 5%EGR e 10%WG. 






Ang. Início FVE* 
220o -9 220o 10o 
*em relação ao PMS 
Os equipamentos não influenciam substancialmente na quantidade de massa admitida 
pelo cilindro e nem na formação de CO, por isso estes resultados não serão apresentados, os 
trocadores influenciam na temperatura, na pressão e na formação de NOx, além dos parâmetros 
de desempenho do motor. 
A Figura 4-32 apresenta a curva da pressão vs. volume e como cada equipamento 
interfere na curva, a partir dela percebemos que a curva com os dois equipamentos (com ICs) 
possui o mesmo pico e área que a curva sem o trocador do EGR (sem EGR-C), os picos de 
pressão destes casos são maiores que os demais, cerca de 9%, portanto isso refletirá em uma 
174 
 
maior potência e torque como será a presentado nos resultados dos parâmetros de desempenho. 
É possível observar que quando se retira o intercooler do turbo compressor (IC-T) a curva tem 
a mesma pressão e área que o sistema operando sem os dois equipamentos (sem ICs) 
 
Figura 4-32 – Influência dos equipamentos na curva pressão versus volume para o motor a 1500 rpm, 
5%EGR e 10%WG. 
A temperatura também segue o mesmo fenômeno que a pressão, o perfil da curva da 
temperatura sem o IC-T e sem os dois equipamentos é igual, e o perfil da curva da temperatura 
com os dois equipamentos é igual a curva sem o EGR-C, tanto para zona não queimada como 
apresentado na Figura 4-33, como na zona queimada na Figura 4-34. 
 
Figura 4-33 – Influência dos equipamentos na temperatura da zona não queimada a 1500 rpm, 5%EGR 
e 10%WG. 
A diferença das temperaturas dos gases não queimados comparando as curvas sem IC-
T que é a mesma com dos dois equipamentos, com as demais curvas é cerca de 5,5%, essa 
diferença é percebida na detonação que será apresentado a seguir. 
A curva da temperatura para o sistema operando sem o trocador de calor (EGR-C) é 
igual à do sistema operando sem os dois equipamentos (sem ICs). Comparando a temperatura 
do sistema operando com o intercooler (IC-T), a qual é a mesma do sistema operando com os 
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dois equipamentos, o desvio entre estas curvas é de 1,6%, essa pequena diferença terá uma forte 
influência no nível de formação do NOx como pode ser observado na Figura 4-35. 
 
Figura 4-34 – Influência dos equipamentos na temperatura da zona queimada para 1500 rpm, 5%EGR e 
10%WG. 
O nível de emissões também segue a mesma tendência dos outros parâmetros 
apresentados, o sistema operando sem IC-T e sem os dois equipamentos possuem o mesmo 
valor e este é maior comparando com outros casos, cerca de 11,3%.  
 
Figura 4-35 – Influência dos equipamentos na formação de NOx, para 1500, 5%EGR e 10%WG. 
Os valores da potência e torque refletem o que tinha sido observado na Figura 4-32, e 
os demais valores o que já tinha observado para os demais parâmetros, que para o sistema 
operando com os dois ICs possuem praticamente o mesmo valor que o sistema sem EGR-C, e 
sendo assim os outros dois sistemas também possuem praticamente o mesmo resultado.  Os 
resultados dos parâmetros de desempenho estão apresentados na Tabela 4-19. 
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Tabela 4-19 – Resultados da influência dos equipamentos nos parâmetros de desempenho para 1500 
rpm, 5%EGR e 10%WG, ponto de ignição -10° e lambda =0,89. 
 Com ICs Sem IC-T Sem EGR-C Sem ICs 
Potência [kW] 7,07 6,23 7,05 6,23 
Torque [Nm] 45,02 39,64 44,91 39,75 
t [%] 35,34 35,09 35,34 35,09 
rp_c 1,69 1,69 1,69 1,69 
rp_t 1,50 1,50 1,50 1,50 
v [%] 135,33 120,67 135,28 120,67 
cec[g/kWh] 393,9 396,73 393,99 396,71 
Indicador de 
detonação 
Sim Sim Sim Sim 
Valor da integral (I) 1,147 1,37 1,147 1,374 
Para demonstrar que o mesmo ocorre em outras condições de operação do motor a 
Tabela 4-20 apresenta os resultados dos parâmetros de performance para 3000rpm com 
10%EGR e 30%WG com ponto de ignição de -10o. 
Tabela 4-20 –Resultados da influência dos equipamentos nos parâmetros de desempenho para 
3000 rpm, 10%EGR e 30%WG. 
 Com ICs Sem IC-T Sem EGR-C Sem ICs 
Potência [kW] 11,72 10,32 11,72 10,32 
Torque [Nm] 37,29 32,84 37,29 32,84 
t [%] 32,73 32,44 32,73 32,44 
v [%] 129,55 115,66 129,55 115,66 
rp_c 1,78 1,78 1,78 1,78 
rp_t 1,83 1,83 1,83 1,83 
cec[g/kWh] 425,36 429,15 425,36 429,15 
Indicador de detonação Não Não Não Não 
Valor da integral (I) 0,357 0,457 0,357 0,457 
Nos dois casos analisando a retirada do intercooler causou uma queda de 
aproximadamente de 12% na potência e um aumento no valor da integral de cerca de 27%. 
A partir dos resultados apresentados mostrou-se que o sistema sem o intercooler causa 
mais impactos negativos, tanto na potência, detonação como na emissão de NOx, do que quando 






4.8 RESULTADOS DA INFLUÊNCIA DA ROTAÇÃO 
 
O motor aspirado estudado pode operar de 1000 a 6000 rpm. Para entender melhor como 
o motor turbo-alimentado com EGR-HP se comporta mediante as rotações variou-se a rotação 
para a mesma condição de operação para analisar esse parâmetro nas curvas do motor e nos 
parâmetros de desempenho do motor. 
Escolheu-se 10%EGR e 30%WG por se mostrarem melhores opções com outros estudos 
apresentados anteriormente e o ponto de ignição sendo -20. Os dados de temperatura e pressão 
ambiente, admitida, e a razão ar combustível para cada rotação estão descritos na Tabela 4-21, 
já os dados das válvulas e da combustão está na Tabela 4-22. 
Tabela 4-21 – Dados do ambiente, coletores e razão ar combustível para cada rotação com 
10%EGR. 
N [rpm] P3 [bar] Padm [bar] UR [%] Tamb [K] T3[K] 
1500 1,4 0,834 50 294 750 0,899 
3000 1,6 0,834 50 293 800 0,899 
4500 1,7 0,834 75 295 800 0,899 
Tabela 4-22 – Dados das válvulas e da combustão para cada rotação com 10%EGR. 
N [rpm] b[o] t VA[o] Início AVA*[
o] t VE[o] Início FVE*[o] 
1500 50,75 235 -5 235 10 
3000 57,75 235 -28 235 20 
4500 63,75 235 -35 235 28 
*Em relação ao PMS 
A Figura 4-36 demostra que o maior pico de pressão é para 1500 rpm e o menor para 
4500rpm, mas a curva de 4500rpm porém tem a mesma “largura” que a de 1500rpm refletindo 
na potência. Cada rotação tem um tempo de duração de combustão e um ângulo de início da 
combustão, influenciando diretamente na pressão máxima dentro do cilindro, e observando a 
Figura 4-37 tem-se que o “laço” a 4500 rpm é maior, portanto uma maior área, e um trabalho 
positivo maior que as demais rotações, desta maneira tendo uma maior potência. 
Os casos simulados não se alterou o ponto de ignição, para 1500rpm este início de 
centelha é muito avançado, ou seja, deveria atrasar o ponto de ignição, consequentemente 
refletindo no pico de pressão e no indicador da detonação como é mostrado na Tabela 4-23. Já 
para 3000 rpm este ponto aparentemente é adequado. Já para 4500 rpm este ponto deveria ser 
mais avançado do que foi simulado, a combustão está começando mais tarde que deveria (Figura 
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Figura 4-36 – Influência da rotação na curva pressão vs. volume para =0,89 ,10%EGR e 30%WG. 
 
Figura 4-37– Influência da rotação na curva pressão vs. volume para ,10%EGR e 30%WG. 
Quanto maior a rotação maior massa admitida pelo cilindro, mas como os pontos 
simulados não refletem o melhor funcionamento para 4500 rpm,  a duração de abertura das 
válvulas esta pequeno, e a ponto ignição mais atrasado que deveria o fluxo mássico admitido 
acaba sendo menor, como pode ser observado na Figura 4-38 e o fluxo através das válvulas na 
Figura 4-39e o maior blow down como pode ser observado pelo círculo em ambas figuras e um 
pequeno back flow, indicado pelo retângulo na Figura 4-55, mas como o ajuste das válvulas 
foram feitas sem os dados experimentais isso pode ser resolvido com outros ângulos de 
abertura, fechamento e sua duração consequentemente. Desta maneira o motor a 1500 e 4500 
rpm acaba admitindo a mesma massa, e tendo quase o mesmo rendimento volumétrico, como 
é apresentado na Tabela 4-22. 



























































Figura 4-38 – Influência da rotação na massa admitida pelo cilindro com 10%EGR e 30%WG. 
 
Figura 4-39 – Influência da rotação no fluxo através das válvulas de admissão e escape para 10%EGR 
e 30%WG. 
A rotação também influência na temperatura dentro da câmara de combustão e 
consequentemente isso influenciará na detonação e na emissão de NOx, em rotações mais altas 
o tempo do ciclo é menor não ocorrendo detonação. 
Rotações baixas, como 1500rpm, possuem o maior pico de temperatura em ambas 
zonas, o que contribui para que haja a detonação, e uma maior formação de NOx. A influência 
das rotações nas temperaturas da zona queimada e não queimadas estão apresentadas nas 
Figuras 4-40 e 4-41, respectivamente. 




























































Figura 4-40 – Influência da rotação na temperatura da não zona queimada para 10%EGR e 30%WG. 
 
Figura 4-41 – Influência da rotação na temperatura da zona queimada para 10%EGR e 30%WG. 
Como já mencionado a temperatura dos gases queimados irá refletir diretamente na 
formação de NOx e isso pode ser observado na Figura 4-42. 






















































Figura 4-42 – Influência da rotação na formação de NOx para 10%EGR e 30%WG. 
Quando se tem a maior temperatura também se tem a maior formação, que no caso é 
para 1500 rpm. O motor operando a 1500rpm forma um pouco mais de NOx que a 3000 rpm, 
já a 4500rpm é a rotação onde menos se forma, nas condições simuladas. 
A Tabela 4-23 apresenta como os parâmetros de desempenho se alteram com a rotação 
do motor. 
Tabela 4-23 – Influência da rotação nos parâmetros de desempenho do motor com 10%EGR e 
30%WG e =0,89, ponto de ignição -20, 
N [rpm] 1500 3000 4500 
Potência [kW] 5,84 12,68 15,84 
Torque [Nm] 37,16 40,38 33,62 
t [%] 35,73 35,51 33,74 
rp_c 1,48 1,70 1,7836 
rp_t 1,51 1,72 1,8329 
v [%] 118,25 129,64 116,86 
cec 398,95 391,9 411,81 
Indicador de 
detonação 
Sim Não Não 
Valor da integral 1,336 0,667 0,287 
A pressão e temperatura antes da turbina são maiores para 4500 rpm, do que para 1500 
rpm e 3000 rpm, e estes valores também influenciam no desempenho, por isso maior 
desempenho é para 4500 rpm. A potência é fortemente influenciada pela rotação, quando se 
passa de 1500rpm para 3000rpm esse valor aumenta substancialmente, assim como para 4500 
rpm. Com a rotação mais alta o tempo de troca de calor entre os gases e a parede do cilindro é 
menor a chance de ocorrer detonação é menor como pode ser observado no valor da integral na 
Tabela 4-22. As tendências apresentadas para este caso também ocorrem em outros casos de 































diferentes %EGR e %WG. A formação de CO é a mesma para todas as rotações pois se fixou 
o valor da razão ar combustível.  
 
4.9 RESULTADOS DA INFLUÊNCIA DA RAZÃO AR 
COMBUSTÍVEL 
 
Outra análise a ser realizada é a influência da razão ar combustível () no motor turbo-
alimentado, e este estudo é apresentado a seguir. O estudo da influência da razão ar combustível, 
,  foi feita para 3000 rpm para 5%EGR e 10%WG.Variou-se a mistura sendo: rica (=0,8); 
estequiométrica (=1) e pobre (=1,2).  
Serão apresentadas as curvas que mostram uma variação significativa quando se altera 
a mistura. Os dados de operação estão descritos nas Tabelas já apresentadas 4-23 e 4-24, o que 
muda neste caso é a duração da combustão (b) para cada valor de , para mistura rica 
b=45°, para estequiométrica b=59° e para mistura pobre b=66°. Estes valores foram 
escolhidos mediantes um estudo dos resultados do motor aspirado e conhecendo a influência e 
com e análises de dados de valores da literatura. 
A Figura 4-43 mostra que o menor pico de pressão e menor área do gráfico 
consequentemente menor potência é para mistura pobre, o que era esperado. A quantidade de 
energia transferida na combustão é menor para =1,2; pois possui um tempo de combustão  
maior, atingindo uma menor temperatura de chama adiabática. Já para mistura estequiométrica 
(=1,0) e rica (=0,8) os picos tem uma diferença de 25%. A diferença entre os picos 
comparando mistura pobre com a rica é cerca de 16%. 
 
Figura 4-43 – Influência da razão ar combustível na curva P vs. V, para 5%EGR,10%WG e 3000 rpm. 





























A massa que o cilindro admite varia também com o tipo de mistura (Figura 4-44), para 
mistura ricas, onde se tem menor quantidade de ar+EGR, já o contrário para misturas pobres, 
essa diferença é cerca de 4%, isso refletira no consumo especifico de combustível que para 
misturas pobre é menor, o rendimento térmico maior e o rendimento volumétrico ligeiramente 
maior, o que pode ser visto nos resultados a seguir dos parâmetros de desempenho do motor. 
 
Figura 4-44 – Influência da razão ar combustível na massa admitida no cilindro para 5%EGR, 
10%WG a 3000rpm. 
A mistura ar combustível influencia mais na temperatura dos gases queimados do que 
na temperatura dos gases não queimados (Figura 4-45e Figura 4-46, respectivamente); a mistura 
rica é a que possui maior pico de temperatura dos gases frescos. Já para a temperatura dos gases 
queimados o maior pico temperatura é para a mistura estequiométrica, mas a diferença com a 
mistura rica é muito pequena. Isso é devido ao maior tempo de combustão e, portanto, um 
menor pico de temperatura de combustão. Por ter mais ar na mistura ar combustível, e 
consequentemente mais substâncias inertes, faz com que decaia esta temperatura. 


































Figura 4-45 – Influência do  na temperatura dos gases não queimados para 3000 rpm e 5%EGR e 
10%WG. 
 
Figura 4-46 – Influência do  na temperatura da zona queimada para 3000 rpm, 10%WG e 5%EGr. 
A formação dos poluentes é afetada com o tipo de mistura, principalmente o CO, que se 
forma mais quando a mistura é rica (=0,8), a Figura 4-47 apresenta este resultado para CO e 
para NOx na Figura 4-48. 




















































Figura 4-47 – Influência do  na formação do CO para 3000 rpm com 10%WG e 5%EGR. 
A mistura pobre (=1,2) emite muito menos CO do que a mistura rica (=0,8). A mistura 
pobre também emite menos que que a mistura estequiométrica. Isso se deve que quanto mais 
combustível presente na mistura mais átomos carbonos serão liberados e com a falta de 
oxigênios a emissão maior de CO. Esta mesma tendência é percebida para 1500 rpm com 
30%WG e 10%EGR. 
A maior emissão de NOx é para mistura estequiométrica, cerca de 82% comparado com 
a mistura rica, o que se esperava pois além da temperatura dos gases queimados a 
disponibilidade de oxigênio é outro fator pra maior formação de NOx, por isso combustíveis 
oxigenados tendem a formais mais NOx (Figura 4-48). O pico de formação de NOx é quando se 
tem mistura levemente pobre, e é exatamente onde se tem a menor formação de CO. 
 
Figura 4-48 – Influência do  na formação do NOx e CO para 3000 rpm com 10%WG e 5%EGR. 
A Tabela 4-24 apresenta como a razão ar combustível influencia nos parâmetros de 
performance do motor e na detonação. 































Tabela 4-24 – Resultados da influência do  nos parâmetros de performance do motor para 3000 rpm, 
10%WG e 5%EGR. 
 0,8 1,0 1,2 
Potência [kW] 15,64 14,54 12,07 
Torque [Nm] 49,79 46,28 38,42 
t [%] 30,63 35,62 36,54 
rp_c 2,02 2,02 2,00 
rp_t 1,72 1,72 1,72 
v [%] 155,82 152,58 151,2 
cec [g/kWh] 454,47 390,83 391,68 
Indicador de detonação Não Não Não 
Valor da integral (I) 0,709 0,593 0,450 
A maior potência e torque é para mistura rica, como já previsto na Figura 4-43. 
Comparando a mistura rica com a estequiométrica, a potência decai 7% e cerca de 22% 
comparando com a pobre. Como a rotação é alta e nenhum dos casos detona, mas para a mistura 
rica possui um maior valor da integral, que é o indicador da intensidade da detonação, 
comparando a mistura estequiométrica com a pobre essa intensidade é menor cerca de 23%, e 
comparando a mistura rica com a estequiométrica este valor é maior cerca de 16%. 
Para a mesma rotação e parâmetros do motor, mas alterando a %EGR para 10% e a 
%WG para 30% os parâmetros de desempenho mudam significativamente para cada relação ar 
combustível. Os valores estão apresentados na Tabela 4-25. 
Tabela 4-25 – Influência da relação ar combustível para 3000 rpm e 10%EGR e 30%WG 
 0,8 1,0 1,2 
Potência [kW] 11,85 10,96 9,11 
Torque [Nm] 37,73 34,9 29,01 
t [%] 29,82 34,28 39,06 
rp_c 1,71 1,69 1,68 
rp_t 1,72 1,72 1,72 
v [%] 131,79 129,46 128,79 
cec [g/kWh] 466,81 406,09 408,4 
Indicador de detonação Não Não Não 
Valor da integral (I) 0,415 0,343 0,268 
As mesmas tendências encontradas para 5%EGR foram encontradas nesta, onde se 
aumentou a %EGR. 
Comparando os resultados da Tabela 4-24 e da Tabela 4-25, aumentou-se em 5% a 
quantidade de EGR a ser recirculado, e diminui-se para 71% da massa que passa pela turbina, 
30%WG, faz com que a potência e torque decaem cerca de 32% para os três tipos de misturas 
apresentados, a tendência de detonar diminui em 70%. Nesta rotação de 3000 a melhor 
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porcentagem de EGR é 5% do que 10%, para que não haja uma perda na potência já que o 
fenômeno da detonação é difícil de ocorrer, a utilização do EGR seria para diminuir a 
quantidade de NOx formado, como pode ser observado na Figura 4-49. Uma desvantagem de 
se utilizar EGR seria a maior formação de CO mas nota-se que quando se aumenta em 5%EGR 
a quantidade de CO permanece a mesma. 
 
Figura 4-49 – Influência do tipo da mistura na formação de NOx e CO para 3000 rpm com 5% e 
10%EGR e 30%WG. 
Analisando os dois casos com 5%EGR e 10%WG com 10%EGR e 30%WG nota-se que 
quando se tem mais EGR a formação de NOx para a mistura pobre e estequiométrica já não é a 
mesma como no caso com 5%EGR. Todos os tipos de mistura formam menos NOx quando se 
tem uma maior %EGR a mistura estequiométrica cerca de 51%, a mistura pobre cerca de 80% 
e a rica cerca de 58%. 
 
4.7 RESULTADOS DO TIPO DE COMBUSTIVEL NO MOTOR 
TURBO-ALIMENTADO COM EGR 
 
No Brasil existem dois combustíveis mais utilizados em veículos flex fuel, o E95h 
(etanol hidratado com 5% de água em volume) e o E27 (gasolina com 27% de etanol em 
volume). O Etanol americano E85 (etanol com 15% gasolina em vol.), e o etanol anidro foram 
escolhidos para estudos comparativos. No modelo desenvolvido utilizou-se um modelo de 
gasolina (C8H18) para simular o E27 e o E85. 
Analisou-se os parâmetros de desempenho para estes combustíveis e o E100 (o etanol 
anidro), este para comparar e estudar a influência da água no etanol hidratado. 
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Os resultados apresentados a seguir na Tabela 4-26 e Tabela 4-27 são para mistura rica 
(0,89), 1500 rpm, com 10%WG e TC=10, o ponto de ignição para todos combustíveis é o 
mesmo, -15°, para o motor tubo alimentado sem EGR e com 5%EGR, respectivamente. 
Tabela 4-26 – Resultados dos parâmetros de desempenho do motor para os combustíveis e para motor 
turbo-alimentado sem EGR. 
Parâmetros E95h E100 E27 E85 
Potência [kW] 7,54 8,03 7,12 6,71 
Torque [Nm] 48,03 51,11 45,33 42,75 
t [%] 34,5 34,72 34,69 36,67 
rp_c 1,56 1,75 1,71 1,73 
rp_t 1,50 1,50 1,50 1,50 
v [%] 140,85 140,68 137,63 139,01 
cec[g/kWh] 403,42 375,81 263,26 346,57 
Indicador de 
detonação 
Sim Sim Sim Sim 
Valor da Integral 1,255 1,470 2,211 1,618 
Duração da 
combustão [°] 
47,5 45,0 50,0 49,0 
Tabela 4-27 –Resultados dos parâmetros de desempenho do motor para os combustíveis e para motor 
turbo-alimentado com 5% EGR. 
Parâmetros E95h E100 E27 E85 
Potência [kW] 6,85 7,28 6,48 6,11 
Torque [Nm] 43,58 46,35 41,24 38,91 
t [%] 34,24 34,43 34,43 34,45 
rp_c 1,69 1,69 1,65 1,67 
rp_t 1,50 1,50 1,50 1,50 
v [%] 136,53 136,39 133,7 134,94 
cec [g/kWh] 406,58 378,95 265,23 348,78 
Indicador de 
detonação 
Sim/Não? Sim Sim Sim 
Valor da Integral 1,056 1,235 1,920 1,372 
Duração da 
combustão [°] 
47,5 45,0 50,0 49,0 
Os resultados apresentados demonstram que para os dois casos simulados com EGR e 
sem o E95h possui menor valor de integral e o E27 o maior, isso se deve ao valor da octanagem 
ON, que para o E95h é 108,5 e para o E27. 
O E95h apresenta valores maiores para a potência e a razão de compressão do 
compressor, mas possui maior consumo de combustível e menor rendimento térmico em relação 
ao E27.  
A água no etanol tem uma forte influência na potência e no valor da detonação, quando 
o motor utiliza o E95h estes valores são menores do que se utilizasse etanol anidro, por ter uma 
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duração de combustão menor e por diminuir a temperatura de dentro da câmara de combustão 
o valor da detonação é menor. 
Nos combustíveis que apresentam gasolina E27 e E85, os valores da integral aumentam 
substancialmente, indicando detonação severa. 
A Figura 4-50 apresenta as curvas pressão versus volume para cada combustível e 
5%EGR. 
 
Figura 4-50 – Curva de pressão versus volume para cada combustível no motor turbo-alimentado com 
5%EGR. 
A curvas apresentadas demonstram o porquê o valor de potência do E100 é maior, 
porém o pico de pressão e menor que do E27 e E85. Apesar do E27 e E85 possuírem maiores 
picos de pressão, possuem menores áreas e consequentemente potência, e ainda maiores valores 
de detonação como apresentado.  
Outro fator importante para análise dos combustíveis é a temperatura. A Figura 4-51 
apresenta a curva da temperatura da zona não queimada e a Figura 4-52 para a zona queimada, 
respectivamente. 
 
Figura 4-51– Curva de temperatura da zona não queimada versus ângulo de manivela para cada 
combustível no motor turbo-alimentado com 5%EGR. 























































As curvas da temperatura da zona não queimada demonstram que a diferença entre elas 
é mínima, portanto o fator mais influente na detonação neste caso é o pico de pressão e a 
octanagem.  
 
Figura 4-52– Curva de temperatura da zona queimada versus ângulo de manivela para cada 
combustível no motor turbo-alimentado com 5%EGR. 
As curvas da temperatura da zona queimada vão repercutir nas emissões de NOx, como 
é observado na Figura 4-53, que a maior temperatura também possui maior valor de emissão 
que é o E100, e apesar do E27 e E95h possuírem praticamente o mesmo pico de temperatura 
dos gases queimados a maior emissão é para E9h, por ser um combustível oxigenado.  
 
Figura 4-53 – Emissão de NOx para os combustíveis no motor turbo com 5%EGr. 
A gasolina possui mais carbonos que o etanol tanto o anidro como o hidratado, e 
combustíveis que possuem gasolina emitem mais CO que os combustíveis que não a possuem. 
Isso pode ser observado na Figura 4-54. 
























































Figura 4-54 – Emissão de CO para os combustíveis para o motor turbo-alimentado com 5%EGR. 
Estas mesmas tendências também são presentes para outros valores de %EGR, , %WG. 
Com este estudo apresentou-se que no ponto de vista de performance do motor o melhor 
combustível é o E95h, com maior potência, rendimento volumétrico, com um rendimento 
térmico menor, mas esta diferença não sendo muito significante, os pontos desfavoráveis é o 
consumo de combustível e uma maior emissão de NOx comparando-o com E27, pois são os 
dois combustíveis mais utilizados no Brasil.  
 
4.8 VARIAÇÃO DOS PARÂMETROS DO MOTOR PARA EVITAR A 
DETONAÇÃO 
 
Há algumas tecnologias e/ou recursos para se evitar a detonação em um motor. O uso 
de combustível com maior octanagem, por exemplo o etanol no lugar da gasolina ou a injeção 
de um segundo combustível no motor operando com gasolina, no caso o etanol, a recirculação 
de gases de escape, a injeção direta são exemplos de tecnologias. Também existem alguns 
mecanismos no motor que auxiliam essas tecnologias para alcançar esse objetivo. Os 
mecanismos são injeção de agua, diminuir a taxa de compressão, EGR, velocidade da 
combustão, e combustíveis antidetonantes (BOZZA; DE BELLIS; TEODOSIO, 2016). A 
dotou-se que no intervalo do valor da integral de 0,95 a 1,05 o fenômeno da detonação é uma 
incerteza. 
Dos mecanismos, os dois melhores são: atrasar o ponto de centelha e enriquecer a 
mistura, para que o motor não detone e ao mesmo tempo não perca muita potência. (BOZZA; 
DE BELLIS; TEODOSIO, 2016; THANGARAJA; KANNAN, 2016; WOLK et al., 2013). 




























Esta análise é para apresentar a influência de alguma variáveis na detonação, tais como: 
, ponto de ignição, %EGR. Os resultados serão para 1500 rpm com 10%EGR com 10%WG e 
5%EGR com 10%WG. No estudo da influência do ponto de ignição analisou-se também a 
detonação em quatro combustíveis, o etanol hidratado (E95h), o etanol anidro (E100); um 
modelo de gasolina com 27% de etanol (E27) e o etanol com um modelo de gasolina, 85% de 
etanol (E85). 
Além dessas análises estudou alguns modelos de detonação da literatura para averiguar 
a acuidade dos valores obtidos. 
A Tabela 4-28 apresenta os valores que não variam para cada tipo de alternativa a ser 
apresentada para diminuir a detonação.  
Tabela 4-28 – Dados de operação fixos do motor para o estudo da detonação. 
Parâmetro Valor 
UR [%] 50 
Tamb. [K] 294 
Duração da abertura VA[°] 220 
Ângulo Início AVA*[°] -9 
Duração da abertura VE[°] 220 
Ângulo Início FVE*[°] 10 
*Em relação ao PMS 
Escolheu-se seis alternativas para tirar o caso base da detonação. Estas alternativas 
foram baseadas nas informações encontradas na literatura como mencionado, e servem para os 
dois tipos de análise variando a %EGR e %WG. 
i. Alternativa 1: Manteve-se duração, atraso e o  do caso base e adiantou um 
pouco o ponto de ignição; 
ii. Alternativa 2: Manteve-se duração, atraso e o  do caso base e atrasou o ponto 
de ignição em 10°, 
iii. Alternativa 3: Manteve-se duração, atraso e o  do caso base e atrasou ponto de 
ignição em 15° em relação ao caso base, 
iv. Alternativa 4: Manteve-se a duração, atraso, o ponto de ignição e do caso base e 
diminuiu-se o ; 
v. Alternativa 5: Manteve-se a duração, atraso,  da alternativa 4 e atrasou o ponto 
de ignição em 10°; 
vi. Alternativa 6: Manteve-se a duração, atraso,  da alternativa 4 e atrasou o ponto 
de ignição em 15°; 
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A Tabela 4-29 apresenta os parâmetros que se alteram para cada tipo de alternativa para 
5%EGR e 10%WG e a Tabela 4-30para 10%EGR e 10%WG.  
Tabela 4-29 – Dados de operação para cada tipo de alternativa para a detonação para 1500 rpm 
5%EGR e 10%WG. 
 b Atraso Ponto de ignição  Início da combustão 
Caso base 39 11,75 -20 0,89 370,75 
Alternativa 1 39 11,75 -23,5 0,89 367,25 
Alternativa 2 39 11,75 -10 0,89 380,75 
Alternativa 3 39 11,75 -5 0,89 385,75 
Alternativa 4 39 11,75 -20 0,84 370,75 
Alternativa 5 39 11,75 -10 0,84 380,75 
Alternativa 6 39 11,75 -5 0,84 385,75 
Tabela 4-30 – Dados de operação para cada tipo de alternativa para a detonação para 1500 rpm 
10%EGR e 10%WG. 
 b Atraso Ponto de ignição  Início da combustão 
Caso base 47 11,75 -20 1,00 370,75 
Alternativa 1 47 11,75 -23,5 1,00 367,25 
Alternativa 2 47 11,75 -10 1,00 380,75 
Alternativa 3 47 1175 -5 1,00 382,25 
Alternativa 4 39 11,75 -20 0,86 370,75 
Alternativa 5 39 11,75 -10 0,86 377,25 
Alternativa 6 39 11,75 -5 0,86 385,75 
No primeiro caso a duração da combustão é mesma, mesmo quando se altera o , pela 
diferença dos valores serem pequenos. 
Os parâmetros que influenciam a detonação são principalmente: a pressão e a 
temperatura dentro do cilindro. As curvas de pressão vs. volume e temperatura vs.  para o caso 
de 10%WG e 5%EGR estão apresentados nas Figura 4-55 e 4-56 respectivamente. 
A partir da Figura 4-55 nota-se que o maior pico de pressão é para a alternativa 1, onde 
se tem o início da combustão é mais adiantado que todas as demais alternativas, e o menor pico 
para as alternativas 3 e 6, ambas mais atrasadas, mas a alternativa 3 com o maior , e ambas 
com o mesmo perfil de curva. A diferença entre o maior pico e o menor é de 37,4%.  
As alternativa 2 e 5 possuem o mesmo pico e o mesmo perfil de curva, ambas com ponto 
de ignição de -10° e a alternativa 2 com  maior. Já o caso base possui o mesmo perfil de curva 
que a alternativa 4, onde possuem ponto de ignição de -10°, mas o caso base possui maior . 
Esses resultados, refletem diretamente nos resultados do valor da integral e na potência os quais 
serão analisados a seguir. Com estes resultados pode-se concluir que independentemente do 
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valor do , o perfil da curva pressão versus volume e o pico são os mesmos para o mesmo ponto 
de ignição. Quanto maior o atraso da centelha, menor será o pico de pressão, desta maneira 
diminuindo também a potência.  
A câmara de combustão é dividida em duas zonas, onde a temperatura da zona não 
queimada é a que tem alta influência na detonação. A fim de demonstrar melhor os resultados 
para a temperatura, separou-se em duas figuras; uma para a temperatura dos gases não 
queimados (Figura 4-56) e a outra para gases queimados (Figura 4-57), já a temperatura dos 
gases queimados é influente na formação de poluentes, por isso também será apresentado nesta 
análise, pois o objetivo é encontrar uma alternativa que satisfaça o mínimo de formação de 
poluentes e que não haja a detonação ou uma menor intensidade sem que haja um grande 
prejuízo na potência.  
 
Figura 4-55 – Influência de cada alternativa para evitar a detonação na curva da pressão para 10%WG 
e 5%EGR a 1500 rpm. 
 
Figura 4-56 – Influência das alternativas para evitar a detonação na temperatura dos gases não 
queimados para 5%EGR e 10%WG a 1500 rpm. 






















































E95h,RH=50%,T3=750K,P3=1.4bar,Plena Carga,1500 rpm, 10%WG, 5%EGR
 
 
Tu - caso base
Tu - alternativa 1
Tu - alternativa 4 
Tu - alternativa 2
Tu - alternativa 3
Tu - alternativa 5
Tu - alternativa 6
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O maior pico de temperatura tanto para a zona queimada (Tb) e para não queimada (Tu) 
é para a alternativa 1, pois possui o início da centelha mais adiantado de todas as outras 
alternativas, isso demonstra que quando se adianta a centelha aumenta a temperatura e a pressão 
e consequentemente a detonação, como será apresentado a seguir. O menor pico para ambas 
temperaturas é a alternativa 6, a qual possui menor ponto de ignição e menor . Diferente do 
caso da pressão não há alternativas que possuam o mesmo perfil de curva de temperatura, mas 
os caso com mesmo ponto de ignição e  diferentes, a diferença entre essas curvas é pequena, 
menos de 1% para Tu e para Tb cerca de 1,4%.  
Analisando a influência do ponto de ignição, a diferença entre o caso base e a alternativa 
2, onde se atrasou mais a centelha tem uma queda na temperatura da zona não queimada de 
4,3%. Comparando o caso base com a alternativa 3, onde se atrasou ainda mais o ponto de 
ignição essa diferença é de 6,7%, ou seja, o caso base que possui o maior ponto de ignição 
também possui a maior temperatura, a mesma tendência ocorre para quando se enriquece a 
mistura e comparam-se os pontos de ignição, entre as alternativas 4,5 e 6. 
As maiores temperaturas dos gases queimados (Figura 4-57) são para as alternativas que 
possuem o início da centelha mais adiantadas: o caso base e alternativa 4. O caso base com 
=0,89, possui maior temperatura que a alternativa 2 cerca de 2,5% e comparado com a 
alternativa 3 esse valor é maior cerca de 3,5%. A mesma tendência ocorre quando se analisa o 
ponto de ignição para =0,84. 
 
Figura 4-57– Influência das alternativas para evitar a detonação na temperatura dos gases queimados 
para 10%EGR e 30%WG a 1500 rpm. 
Analisando a influência da razão ar combustível com o mesmo ponto de ignição, seja: -
20° ou -10° ou -5°, em todos os casos em que se uma mistura mais rica, tem-se também um 

















E95h,RH=50%,T3=750K,P3=1.4bar,Plena Carga,1500 rpm, 10%WG, 5%EGR
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Tb - alternativa 1
Tb - alternativa 2
Tb - alternativa 3
Tb - alternativa 4
Tb - alternativa 5
Tb - alternativa 6
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maior pico de temperatura dos gases não queimados. Os valores dos parâmetros de desempenho 
estão apresentados na Tabela 4-31. 
Tabela 4-31 – Resultados das alternativas para evitar ou diminuir a detonação e sua influência nos 
parâmetros de desempenho do motor para, 5%EGR e 10%WG. 
 Caso base A-1 A-2 A-3 A-4 A-5 A-6 
Potência [kW] 6,90 6,88 6,69 6,46 6,93 6,73 6,49 
Torque [Nm] 43,94 43,77 42,62 41,15 44,13 42,82 41,35 
t [%] 34,52 34,40 34,48 32,32 32,43 31,46 30,37 
v [%] 136,59 136,61 136,47 136,4 137,33 137,22 137,15 
rp_c 1,413 1,413 1,413 1,413 1,415 1,415 1,415 
rp_t 1,509 1,509 1,509 1,509 1,509 1,509 1,509 
cec [g/kWh] 403,27 404,76 415,81 430,74 429,33 442,50 458,34 
Indicador de detonação Sim Sim Não Não Sim Não Não 
Valor da integral (I) 1,362 1,584 0,795 0,595 1,305 0,762 0,570 
Ponto de ignição -20 -23,5 -10 -5 -20 -10 -5 
 0,89 0,89 0,89 0,89 0,84 0,84 0,84 
Os resultados dos parâmetros de desempenho mostram o que se já tinha sido percebido 
a partir das Figuras 4-68 e 4-69, que a alternativa 1 é a que possui maior índice de detonação e 
a alternativa 6 o menor.  
Analisando a influência do ponto de ignição, quando se tem =0,89; comparando os 
valores do caso base, com ponto de ignição de -20° com a alternativa 2 que possui ponto de 
ignição de -10°, o caso base possui maior potência, torque, rendimento térmico, todos com cerca 
de 3% e um menor consumo de combustível cerca de 3%, porém a tendência de detonar maior 
cerca de 41%, onde o caso base detona e o caso 2 não detona. A comparação entre o caso base 
e a alternativa 3, onde possui o ponto de ignição de -5°, a diferença é ainda maior, o caso base 
possui cerca de 6,3% maior valor de potência, torque e rendimento térmico e consequentemente 
com maior pico de pressão e de temperatura da zona não queimada e consequentemente uma 
intensidade de detonação 56% maior que a alternativa 3, onde esta não detona.  
Comparando as alternativas 2 e 3, a alternativa com início da combustão mais tardio a 
alternativa 3, possui menores valores de potência, torque e rendimento térmico, todos cerca de 
3,4%, e um menor índice de detonação, cerca de 25%. Sendo assim a melhor alternativa com 
=0,89; com menor índice de detonação é a 3. Para =0,84 as mesmas tendências de resultados 
foram encontradas e para esta mistura a melhor alternativa é a 5.  
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Comparando o caso base com a alternativa 4 o rendimento térmico para o caso base é 
maior cerca de 6% e o consumo menor cerca de 6,4% e a detonação tem uma intensidade maior 
cerca de 4%, os outros parâmetros não tem uma alteração significativa cerca de 0,43%. As 
alternativas 2 e 5 que possuem ponto de ignição de -10° e as alternativa 3 e 6 para o ponto de 
ignição de -5°, seguem a mesma tendência apresentada para o ponto de ignição de -20°. Ou 
seja, a redução da razão ar combustível não afeta significativamente a detonação. A melhor 
alternativa com menor perda de potência e que não haja detonação (redução de 44%) é a 
alternativa 5. 
Mediante as análises realizadas a melhor opção é atrasar a combustão e/ou enriquecendo 
a mistura, a alternativa 5 se mostrou melhor em todas situações. Mas é importante avaliar os 
efeitos destes parâmetros na formação de NOx(Figura 4-58)e na formação CO (Figura 4-59). 
As análises de emissão de NOx foram para o instante que a válvula de escape abre em 
540°. A alternativa que possui maior índice de formação de NOx é a 3 e a menor é a 4, nesta 
análise.   
As alternativas com =0,89, possuem os maiores índices comparando com o =0,84. 
Quando se atrasa a centelha os valores de emissão de NOx aumentam independentemente do 
valor da razão ar combustível, mas quando a mistura está mais rica a influência do ponto de 
ignição é menor, cerca de 3%, as alternativas 5 e 6 possuem praticamente o mesmo nível de 
formação de NOx, desta maneira a alternativa 5 se mostrando a melhor opção.  
 
Figura 4-58 – Influência das alternativas para evitar a detonação na formação de NOx para 5%EGR e 
10%WG. 
Analisando a influência do ponto de ignição, o caso base (ponto de ignição=-20º) emite 
menos NOx comparado com a alternativa 2, cerca de 6,3% e com a alternativa 3 cerca de 8%. 




































Comparando a alternativa 2 com a 3, tem que a alternativa 3 formas mais cerca de 1,8%. Ou 
seja, quando se tem o menor ponto de ignição (-5°) também se tem a maior a emissão de NOx.  
A Figura 4-59 mostra que os maiores níveis de emissão de CO são para as alternativas 
4,5 e 6, as quais possuem menor valor de , ou seja mistura mais rica que do caso base, a 
formação é cerca de 60% maior que as demais alternativas. O ponto de ignição para a emissão 
de CO não tem impacto significativo neste caso, pois como já menciona o parâmetro que mais 
influência é o . 
 
Figura 4-59–Influência das alternativas para evitar a detonação na formação de CO para 5%EGR 
10%WG. 
A quantidade de %EGR influencia em todos os parâmetros como já foi apresentado, 
principalmente na detonação. Nesta análise será apresentada esta influência como uma das 
alternativas propostas para tirar o motor da detonação. Os resultados apresentados na Tabela 
4-32 dos parâmetros de desempenho são para: 10%EGR, 10%WG, mistura estequiométrica, 
aumentou 5%EGR em relação aos resultados apresentados acima, o qual foi o suficiente para 
alterar os resultados quanto ao estudo da melhor alternativa. 
Nesta análise o caso base não se tem certeza de que o motor detona, pois, o valor da 
integral está na faixa onde o fenômeno não é previsível. Nota-se também que quando se 
enriquece a mistura o valor da integral aumenta, mas não o suficiente para o motor detonar, 
quando se atraso do ponto de ignição. O enriquecimento da mistura tem por objetivo aumentar 
a potência, pois o tempo de combustão é menor havendo mais energia liberada, por isso o pico 
de temperatura e pressão são maiores elevando o valor da integral, já que quando adianta o 
ponto de ignição há uma grande queda da potência. 
 

































Tabela 4-32 – Resultado das alternativas para a detonação nos parâmetros de desempenho para, 
10%EGR e 10%EGR. 
N [rpm] Caso Base A-1 A-2 A- 3 A-4 A- 5 A- 6 
Potência [kW] 5,98 6,04 5,63 5,37 6,31 6,05 5,81 
Torque [Nm] 38,09 38,42 35,86 34,22 40,14 38,49 36,98 
t [%] 36,25 36,57 34,12 32,55 32,99 31,62 30,38 
v [%] 131,92 131,95 131,78 131,7 133,4 133,28 133,2 
rp_c 1,63 1,63 1,63 1,63 1,64 1,64 1,64 
rp_t 1,51 1,51 1,51 1,51 1,51 1,51 1,51 
cec[g/kWh] 384,02 380,7 407,99 427,69 422,07 440,25 458,27 
Indicador de detonação Sim/Não? Sim Não Não Sim/Não? Não Não 
Valor da Integral (I) 0,954 1,1523 0,5407 0,414 1,0616 0,6097 0,4594 
Ponto de ignição -20 -23,5 -10 -5 -20 -10 -5 
 1,0 1,0 1,0 1,0 0,86 0,86 0,86 
Analisando a influência do ponto de ignição tem-se os dois casos, o primeiro com a 
mistura estequiométrica e outro com a mistura rica. Analisando o primeiro caso com =1, 
comparou-se o caso base com as alternativas 2 e 3, onde o caso base possui o ponto de ignição 
intermediário das alternativas 2 e 3.  
Quando adianta a centelha em 10°, passando o ponto de ignição de -10° para -20°, ou 
seja, comparando o caso base com a alternativa 2, a potência, torque e o rendimento térmico 
diminuem cerca 4,2% para a alternativa 2 e o consumo especifico de combustível sobe cerca de 
4,3%. Observando o valor da integral a alternativa 2 possui um valor muito menor, cerca de 
42%, ou seja, com início da centelha antecipado o motor detona, diminuindo-o pela metade o 
valor da integral cai substancialmente. Agora atrasando a centelha, em 5°, passando o ponto de 
ignição de -10° para -5°, comparando o caso base com a alternativa 3, há uma redução 
significativa no valor da integral, tirando o motor da detonação, mas com uma potência bem 
reduzida. Mas a alternativa 2 também retira o motor da detonação sem perder tanto na potência. 
A potência para a alternativa 2 é maior cerca de 8% comparada com a alternativa 3. No caso da 
mistura estequiométrica o melhor caso, sem grandes perdas de potência e com baixa detonação 
é a alternativa 5. Pois, o valor da integral da alternativa 4 está na faixa onde não se tem certeza 
da detonação do motor. 
Analisando o caso com mistura rica, =0,86, tem-se as alternativas 4 e 6, onde o início 
da centelha foi atrasada, passando o ponto de ignição de -20° para -5°, tem que a alternativa 6 
seria melhor opção por ter menor índice de detonação, cerca de 57%, porém uma queda de cerca 
8% na potência, no torque e no rendimento térmico, o rendimento volumétrico não tem uma 
alteração significativa e o consumo aumenta cerca de 8,5%.  
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Comparando a alternativa 6 com o caso base, a alternativa 6 por ter menor índice de 
detonação, perde-se cerca de 4,4% de potência e 17% no rendimento térmico, mas reduz 
substancialmente o valor da integral cerca de 58%. Comparando o caso base com a alternativa 
5 que possui maior potência que a alternativa 6 e também não detona se perde menos que 1% 
na potência, mas perde 14% no rendimento térmico e diminui a intensidade da detonação em 
45%. 
Mantendo o ponto de ignição constante (ponto de ignição =-10), e enriquecendo a 
mistura, de =1 para =0,86, comparando a alternativa 5 com caso base, o enriquecimento faz 
que a potência, torque aumente, mas não substancialmente, o rendimento cai, cerca de 14% e o 
consumo aumente cerca de 16%, o rendimento volumétrico do caso base é ligeiramente menor 
cerca de 1%. Neste caso o enriquecimento compensa, pois há um aumento de potência e a 
tendência de detonar diminui cerca de 22%. A melhor alternativa é a 5. 
Mantendo o ponto de ignição constante de -5°, nas alternativas 3 e 6 e enriquecendo a 
mistura obteve-se que a alternativa 3 possui menor tendência de detonação do motor, cerca de 
5% e uma menor potência e um menor torque, cerca de 3,9%, um consumo menor também, 
cerca de 10%, e um maior rendimento térmico, cerca de 11,5%, neste caso o a alternativa de 
enriquecer a mistura foi vantajosa, pois se retirou o motor da detonação e aumentou a potência 
comparando com o case base, diferente do outro caso analisado.  
Após apresentar as alternativas para evitar a detonação do motor analisou o impacto 
destas alternativas na emissão de poluentes. A influência de cada alternativa é apresentado na 
Figura 4-60para a formação de NOx e na Figura 4-62 para a formação de CO. 
 
Figura 4-60 – Influência das alternativas para evitar a detonação na formação de NOx para 10%EGR e 
10%WG. 

































Comparando os níveis de emissão de NOx, as alternativas 1,2,3 e o caso base, que 
possuem =1, formam mais NOx, mas a alternativa 1 tendo o maior valor. A maior formação é 
para mistura estequiometria e início adiantado isso era esperado pois a literatura explana que o 
auge de emissão é quando se tem  em torno de 1,1 (RAGGI, 2005). Comparando o caso base 
com a alternativa 2 tem uma maior formação cerca de 11,8% e comparado com a alternativa 3 
tem que esse valor é de19,7%, a mesma tendência também é observada para o caso da mistura 
rica, como já apresentado quanto mais se atrasa a centelha menos se emite NOx. 
Analisando a alternativa que possui menor emissão de NOx, menor detonação e sem 
grandes perdas de potência a melhor alternativa seria a alternativa 5. 
A Figura 4-61 apresenta a relação da %EGR, do ponto de ignição e do  na emissão de 
NOx nas alternativas apresentadas. 
 
Figura 4-61 – Influência do ponto de ignição, da relação ar combustível e da %EGR na emissão de 
NOx. 
 
Figura 4-62 – Influência das alternativas para evitar a detonação na formação de CO para 10%EGR e 
10%WG. 
































Analisando a Figura 4-62, tem que as alternativas 4, 5 e 6 possuem maiores níveis de 
formação do CO por serem misturas ricas.  
Em um contexto geral analisando todas as alternativas e levando em conta o menor 
índice de detonação, a menor formação de NOx sem sacrificar substancialmente a potência, 
0,5%, e o menor índice de detonação, cerca de 45% a melhor alternativa é a 5. 
Quando se tem uma quantidade maior de gases a serem recirculados na mistura com o 
ar e combustível ser mais eficaz na prevenção da detonação. Mas o tipo de não interfere na 
detonação do motor de forma significativa. Por outro lado, quando se tem uma maior quantidade 
de EGR tem-se uma menor potência, neste caso o enriquecimento da mistura aumenta a 
potência. Portanto conciliar uma maior recirculação de gases com o , mistura rica, é viável em 
certos casos. 
 
4.8.1 ESTUDO DE MODELOS DE DETONAÇÃO 
 
Algumas formulações descritas na literatura foram estudadas para serem analisadas e 
escolheu-se 4 modelos de detonação. 
O modelo utilizado em todos resultados apresentados foi o modelo calibrado e 
desenvolvido pra o motor aspirado do projeto (JÚNIOR, 2017).  
Os outros 3 são modelos das literaturas muito utilizadas. DOUAUD e EYZAT (1979), 
é um dos primeiros modelos de detonação, o modelo de DOUAUD e EYZAT modificado, a 
diferença entre eles são os valores dos coeficientes feitos por CHEN et al. (2014) e o modelo 
de CHEN et al. (2014). O modelo desenvolvido por CHEN et al. (2014) difere dos demais na 
sua formulação, por ter o efeito da razão ar combustível e do EGR. As formulações são 
apresentadas no Capítulo 2. 
A primeira análise foi em uma condição extrema para averiguar qual modelo detonaria 
e em qual ângulo de manivela, desta maneira se escolheu os modelos e se averigou quais 
parâmetros são mais influentes nos valores da integral. Para esta condição foi escolhido o motor 
turbo-alimentado sem EGR, com 5%WG, ponto de ignição -20, =1 e E95h. 
Os resultados dos valores da integral de cada modelo mostraram-se diferentes além do 
ângulo em ocorre a detonação (Tabela 4-33). Mas os modelos de JÚNIOR (2017) E DOUAUD 
(1979) possuem praticamente o mesmo valor, já o DOUAUD modificado por CHEN et al.  
(2014) apresenta um valor menor da integral e o ângulo que ocorre a detonação é um pouco 
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maior que os demais. O modelo desenvolvido por CHEN et al. (2014) apresenta um valor muito 
menor da integral e um ângulo que ocorre a detonação maior que os demais. 
Tabela 4-33 – Resultados dos valores da integral para os modelos de detonação. 
Modelo de 
detonação 
1 - (JÚNIOR, 
2017) 
2 - (DOUAUD; 
EYZAT, 1979) 
3 - DOUDAUD 
MODIFICADO(CHEN 
et al., 2014a) 








372 372 375 383 
Outros três parâmetros também foram analisados variando o EGR, o ponto de ignição e 
a razão ar combustível, todos para condições extremas de detonação. 
Variou-se o EGR para ponto de ignição -20, 5%WG, =1,0, E95h, TC=12,25, a Tabela 
4-34 apresenta os resultados. 
Tabela 4-34 – Resultados dos valores de detonação para cada modelo estudado variando a %EGR. 
EGR 
Valor de I – 
Modelo 1 
Valor de I – 
Modelo 2 
Valor de I – 
Modelo 3 
Valor de I – 
Modelo 4 
0% 2,695 2,695 1,871 1,089 
5% 2,266 2,268 1,6417 1,031 
10% 1,776 1,776 1,384 0,916 
15% 1,505 1,505 1,225 0,896 
Todos os modelos apresentam uma redução significativa quando se aumenta a 
quantidade de gases recirculados. Os modelos 1 e 2 são os que mais se alteram em relação aos 
outros, e o modelo 4 é o sofre menos interferência nos valores apesar de ter a %EGR em sua 
formulação.  
A influência da razão ar combustível pode ser observada na Tabela 4-35. A simulação 
foi feita para ponto de ignição -20, 5%WG, 5%EGR, E95h, TC=12,25. 
Tabela 4-35 – Resultados dos valores de detonação para cada modelo variando . 
 
Valor de I – 
Modelo 1 
Valor de I – 
Modelo 2 
Valor de I – 
Modelo 3 
Valor de I – 
Modelo 4 
0,8 2,030 2,030 1,500 0,669 
1 2,267 2,267 1,646 1,031 
1,2 1,999 1,999 1,503 1,193 
A razão ar combustível não apresenta influência significativa nos modelos 1,2 e 3 e 
todos indicaram uma detonação severa, mas no modelo 4 a mistura rica indica detonação, ao 
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contrário dos outros modelos, e os valores nas condições simuladas são menores que dos outros 
modelos. 
O ponto de ignição também é um fator importante e a Tabela 4-36 apresenta estes 
resultados, para 5%WG, 5%EGR, E95h, TC=12,25 e =1. 




Valor de I – 
Modelo 1 
Valor de I – 
Modelo 2 
Valor de I – 
Modelo 3 
Valor de I – 
Modelo 4 
-20 2,269 2,269 1,647 1,031 
-15 1,699 1,699 1,342 0,761 
-10 1,241 1,2412 1,076 0,546 
-5 0,908 0,908 0,8663 0,392 
Todo os modelos são muitos influenciados pelo ponto de ignição e os modelos 1,2,3 
indicam detonação com avanços e -20 e -15. Quando se tem o ponto de ignição de -10 o modelo 
3 possui um valor de incerteza quanto ao fenômeno, mas em -5 todos os modelos não indicam 
detonação. O modelo 4 indica detonação apenas para o ponto de ignição de -20, e o valor está 
no intervalo de incerteza. 
De porte de todas as análises apresentadas e os modelos aplicados há uma incerteza dos 
valores pelo estudo ser paramétrico, apenas com resultados experimentais é possível detectar 
qual modelo é mais adequado para este motor. Mas o modelo de CHEN, (2014) apresenta 
valores muito distintos dos demais, pode ser que precise uma recalibração dos valores das 
constantes. 
 
4.8.2 ESTUDO DA INFLUÊNCIA DO PONTO DE IGNIÇÃO PARA EVITAR A 
DETONAÇÃO 
 
Este tópico visa apresentar quanto é preciso diminuir o ponto de ignição, com a mesma 
relação ar combustível, para que o motor não detone. Os resultados serão apresentados para 
5%EGR e 10%WG a 1500 rpm com =1 e E95h, os outros parâmetros são os mesmos 
apresentados anteriormente na Tabela 4-27.  
A pressão e a temperatura da zona não queimada são apresentadas na Figura 4-63 e a 
Figura 4-64respectivamente, as quais são fortemente influenciadas pelo ponto de ignição. 




Figura 4-63 – Influência do ponto de ignição na curva pressão versus volume no estudo para evitar a 
detonação para 10%WG e 5%EGR, para =1. 
A Figura 4-63 mostra que todas curvas apresentam quase a mesma largura, o que as 
difere é o pico de pressão, a curva com -5° de ponto de ignição possui o menor pico, cerca de 
40% em relação ao maior pico com o ponto de ignição de -20°, consequentemente a opção com 
menor ponto de ignição possui menor índice de detonação e potência como será apresentado a 
seguir. 
 
Figura 4-64– Influência do ponto de ignição na temperatura da zona não queimada no estudo para 
evitar a detonação para 10%WG e 5%EGR, para =1. 
O menor pico de temperatura da mistura fresca (Figura 4-64) é para o caso com o ponto 
de ignição de -5°. Nota-se também que quando atrasa o ponto de ignição as curvas são 
deslocadas para a direita, pois o início da combustão é atrasado.  
Os resultados da influência do ponto de ignição nos parâmetros de desempenhos estão 
apresentados na Tabela 4-37. 
 
 
























































Tabela 4-37 – Resultados dos parâmetros de desempenho para 5%EGR e 10%WG quanto a 
influência do ponto de ignição para evitar a detonação. 
Ponto de ignição -20 -15 -12 -10 -5 
Potência [kW] 6,68 6,63 6,55 6,48 6,25 
Torque [Nm] 42,52 42,18 41,68 41,23 39,81 
t [%] 37,12 36,82 36,38 35,99 34,74 
v [%] 135,58 135,53 135,5 135,47 135,39 
rp_c 1,509 1,509 1,509 1,509 1,509 
rp_t 1,685 1,685 1,685 1,685 1,685 
cec [g/kWh] 375,08 378,16 382,67 386,84 400,72 
Indicador de 
detonação 
Sim Sim Não Não Não 
Valor da Integral (I) 1,390 1,080 0,914 0,815 0,611 
O caso que tem a detonação mais severa é o caso com maior ponto de ignição, -20°, 
cerca de 56% comparado com o caso com menor ponto de ignição. Mas no caso com ponto de 
ignição de -15, o valor da integral fica no intervalo onde não pode ter certeza do fenômeno. 
Quando se reduz o ponto de ignição há uma perda na potência. Quando se passa de -20° para -
15° essa perda é menor que as demais, já de -20 para -5 essa perda é de 6,3%. Analisando de 
maneira ampla o caso com ponto de ignição -12° é a melhor opção de ponto de ignição, pois o 
motor já não detona mais. 
 
4.8.3 ESTUDO DO PONTO DE IGNIÇÃO EM DIFERENTES COMBUSTÍVEIS 
A performance do motor varia nitidamente com o tipo de combustível utilizado como 
já apresentado, e como cada um tem um valor de octanagem e os picos de pressão e temperatura 
que alcançam dentro do cilindro diferem muito e isso interfere diretamente na detonação. O 
estudo realizado foi para analisar qual seria o ponto de ignição para cada combustível onde não 
ocorresse mais a detonação.  
As condições nas quais os combustíveis, E95h, E100, E27 e E85 foram simulados estão 
descritos na Tabela 4-38.Os resultados são para 5%EGR, 10%WG, taxa de compressão do 
motor 10 e =0,89. 
Tabela 4-38 – Parâmetros da simulação para. 
Parâmetros E95h E100 E27 E85 
Duração da combustão [°] 47,5 45 50 49 
Ponto de ignição que não detona [°] -13 -10 -3 -8 
Octanagem (ON) 108,6 108,6 92,0 97,0* 
*Valor de (MELO et al., 2012). 
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Os valores da duração da combustão para cada combustível, foram determinados 
mediante um estudo e com base nos valores conhecidos para o motor aspirado e a influência do 
turbocompressor, EGR foram levados na estimativa. A mesma tendência de valores para E27 e 
E85, pode ser observada no trabalho de COONEY, (2009) 
Os valores de ponto de ignição de cada combustível demonstram que combustíveis com 
maiores valores de octanagem precisa-se diminuir menos o início da centelha do que os outros 
combustíveis com menores valores, portanto com menor impacto na potência do motor. 
Os resultados dos parâmetros de desempenho para cada combustível em cada ponto de 
ignição onde não há mais detonação para os combustíveis analisados estão na Tabela 4-39. A 
análise focará principalmente no E95h e E27 pois são os dois tipos de combustíveis mais 
utilizados em veículos leves no Brasil. 
O etanol hidratado possui resultados melhores que o E27 e E85. O E95h possui valores 
maiores para a potência e torque, cerca de 11%, 5% para o rendimento térmico. 
Tabela 4-39 – Resultados dos parâmetros de desempenho do motor para cada combustível 
para que não haja detonação, TC=10, =0,89,5%EGR, 10%WG. 
Parâmetros E95h E100 E27 E85 
Potência [kW] 6,80 7,13 5,99 5,90 
Torque [Nm] 43,27 45,38 38,13 37,53 
t [%] 33,94 33,7 32,1 33,23 
rp_c 1,69 1,69 1,65 1,67 
rp_t 1,50 1,50 1,50 1,50 
v [%] 136,51 136,32 133,56 134,85 
Indicador de 
detonação 
Não  Não Não Não 
Valor da integral (I) 0,945 0,935 0,942 0,927 
A Figura 4-65 apresenta os picos de pressão versus o ângulo de manivela para cada 
combustível nos pontos apresentados acima. Nota-se que o E27 por ter um ponto de ignição 
mais atrasado que os demais a curva é defasada das demais, pois o início da combustão se dá 
mais tarde por isso a curva se difere das demais, e pelo mesmo motivo também apresenta o 




Figura 4-65 – Resultado da curva de pressão versus ângulos de manivela para cada ponto de 
ignição para os combustíveis não detonarem. 
AFigura 4-66 apresenta os picos de temperatura da zona não queimada para os quatro 
tipos de combustíveis, variando o ponto de ignição.  
 
Figura 4-66 – Resultado da temperatura não queimada para cada ponto de ignição para os 
combustíveis não detonarem. 
Os resultados para mistura estequiométrica diferem um pouco da mistura rica, e a Tabela 
4-40 apresenta os valores dos parâmetros de desempenho e do ponto de ignição.  
Os valores do ponto de ignição mudaram quando se alterou a mistura rica em 
estequiométrica, principalmente para o E27. Mesmo assim o E95h apresenta melhores 
resultados de potência e torque que o E27, cerca de 13%. 
Os valores da integral de DOUAUD e EYZAT (1979) e do JÚNIOR (2017), do projeto, 
são sempre muito próximos, já o modelo de DOUAUD modificado (CHEN, 2014), é sempre 
menor do que ao do autor. O modelo desenvolvido por CHEN (2014) apresenta valores da 
integral muito menores que os outros modelos simulados, pode ser por causa que a formulação 
deste autor é diferente pois leva em conta o a porcentagem de EGR e a razão ar combustível. O 
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estudo realizado é paramétrico, a confirmação de qual modelo é mais adequado só pode ser 
realizada mediante a resultados experimentais.   
Tabela 4-40 – Resultados para cada combustível e ponto de ignição onde não ocorra a 
detonação, =1, TC = 10, 5%EGR, 10%WG. 
Combustível E95h E100 E27 E85 
Ponto de Ignição -12 -9 -6 -8 
Potência [kW] 6,55 6,88 5,92 5,67 
Torque [Nm] 41,68 43,83 37,66 36,11 
t [%] 36,38 36,17 35,03 35,35 
rp_c 1,68 1,68 1,65 1,66 
rp_t 1,50 1,50 1,50 1,50 
v [%] 135,49 135,31 132,86 134,03 
Indicador de detonação Não Não Não Não 
Valor da integral (I) (JÚNIOR, 2017) 0,914 0,904 0,945 0,943 
Valor da integral (I)(DOUAUD; 
EYZAT, 1979) 
0,914 0,904 0,945 0,943 
Valor da integral (I)(DUAUD 
modificado)(CHEN et al., 2014a) 
0,825 0,815 0,996 0,981 
Valor da integral (I)(CHEN et al., 
2014a) 
0,380 0,375 0,245 0,167 
 
4.8.4 ESTUDO DA %EGR PARA EVITAR A DETONAÇÃO 
 
A quantidade de gases recirculados influencia em todos parâmetros do motor como já 
mostrado, e este mecanismo é uma ferramenta utilizada atualmente com a finalidade de evitar 
a detonação. Escolheu-se o caso critico assim como nas outras alternativas para evitar a 
detonação, ou seja, o motor operando com 10%WG a 1500 rpm, mistura estequiométrica e 
ponto de ignição de -20°. 
A Figura 4-67 apresenta a influência da %EGR na curva de pressão versus volume e a 





Figura 4-67 – Influência da %EGR para evitar a detonação com 10%WG a 1500 rpm. 
 
Figura 4-68 – Influência da %EGR na temperatura da zona não queimada a 1500 rpm e 10%WG. 
A partir dessas figuras nota-se que a %EGR influencia muito nos picos de pressão e de 
temperatura, onde se tem os maiores picos é para 0%EGR e o menor para 15%EGR e isso 
reflete na intensidade da detonação que é apresentada na Tabela 4-41 
Tabela 4-41 – Resultados da influência do %EGR na detonação, 10WG, ponto de ignição -20, =0,89. 
%EGR 0 3 5 8 12 15 
Potência [kW] 7,43 6,93 6,68 6,31 5,86 5,54 
Torque [Nm] 46,71 44,15 42,52 40,18 37,3 35,27 
t [%] 37,36 37,22 37,12 36,95 36,75 36,59 
v [%] 139,85 137,2 135,59 133,34 130,68 128,89 
rp_c 1,74 1,70 1,68 1,65 1,61 1,58 
rp_t 1,50 1,50 1,50 1,50 1,50 1,50 
cec [g/kWh] 372,69 374,06 375,06 376,8 378,84 380,51 
Indicador de detonação Sim Sim Sim Sim Sim Não 
Valor da Integral 1,646 1,524 1,391 1,203 1,050 0,941 
Nas condições mais extremas de operação do motor a quantidade de gases a ser 
recirculada é grande, o máximo que se projetou para este motor. Mas com uma grande massa 





























































de EGR a potência caiu substancialmente cerca de 17% comparando o caso com 5%EGr que é 
a porcentagem ótima de operação na maioria das condições e comparando com 0%EGR essa 


























As tecnologias que aumentam a potência do motor, tais como: turbocompressor, 
downsizing, downspeeding, injeção direta, dentre outras, esbarram na barreira da detonação, 
assim como na formação de poluentes, principalmente de NOx, por causa do aumento da 
pressão e temperatura dentro da calara de combustão. O maior desafio é conciliar estes aspectos, 
e uma alternativa são estudos por meio de modelos matemáticos, pois reduzem o custo 
experimental, mão de obra, tempo e indicam as tendências dos resultados. 
O modelo fenomenológico foi calibrado com dados experimentais para o motor aspirado 
e apresentou resultados com um desvio de cerca de 7% nos parâmetros de desempenho. Os 
resultados foram subestimados, mas apresentam tendências reais, é necessário ajustar o 
comando de válvula, pois do motor ensaiado este comando é variável e no modelo é fixo. Outro 
ponto relevante é que o comando foi otimizado para carga parcial e os resultados foram obtidos 
para plena carga. Desta maneira os estudos realizados apresentam resultados importantes e que 
mostram uma predição com tendências reais. 
O modelo do motor possibilitou alguns estudos, tais como: comparações do motor 
aspirado, motor tubo alimentado sem e com a recirculação de gases de escape. Estudo da melhor 
configuração mecânica do trocador de calor do motor turbo-alimentado com EGR. Estudo da 
influência do intercooler e do trocador de calor. Estudo da influência de alguns parâmetros 
importantes em motores, tais como: vazão mássica de gases recirculados, vazão mássica através 
da válvula waste gate, rotação, coeficiente de excesso de ar, mecanismos para evitar a 
detonação. Obtiveram-se resultados satisfatórios e condizentes com a literatura. O modelo 
mostrou-se uma ferramenta útil para realização de testes de uso de tecnologias a fim de se 
analisar emissão de NOx, detonação e os parâmetros de desempenho do motor. 
O objetivo principal deste projeto era contribuir nos estudos avançados de motores 
dedicados a etanol, e apresentar a junção de duas tecnologias muito estudadas, mas aplicadas a 
outros tipos de motores e não a etanol: o turbocompressor com recirculação de gases de escape. 
O EGR é utilizado para diminuir as emissões de NOx e evitar a detonação. Já o turbo compressor 
para aumentar a potência.  
Neste estudo encontrou-se menores níveis de formação de poluentes de CO e NOx para 
o motor turbo-alimentado com EGR do que para o motor aspirado e para o motor turbo-
alimentado sem EGR.  
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A detonação também obteve um resultado melhor com o motor turbo-alimentado com 
EGR do que sem. Neste tipo de motor há a possibilidade do motor operar com trocador de calor 
do EGR de alta ou de baixa pressão. A melhor configuração é o trocador de alta pressão (HP), 
pois apresenta menor emissão de NOx, menor índice de detonação, e não há diferença na 
formação de CO.  
Há muitos parâmetros do motor que influenciam em sua performance, na formação de 
poluentes e na detonação. Os parâmetros mais influentes são: a porcentagem ideal a ser 
recirculada dos gases de escape e a quantidade de massa que passa através da válvula waste 
gate. Pois obtendo a quantidade ótima para cada regime de operação obtém-se uma diminuição 
significativa na formação de NOx, sem ter perdas significativas na potência. A quantidade ótima 
varia com o coeficiente estequiométrico, com a rotação. Como exemplo para 1500 rpm a 
quantidade que apresenta os melhores resultados são obtidos para o caso com 10%EGR e 
30%WG, já para 3000 rpm com 5%EGR e 10%WG, ambos para mistura rica. 
A porcentagem de gases recirculados mostrou-se eficiente no objetivo de diminuir a 
temperatura nas duas zonas, desta maneira diminuindo a detonação e a formação de NOx como 
descrito por outros autores. Quanto ao CO, quando se aumenta a porcentagem de EGR não teve 
alteração na formação até 15% de EGR. Não foram simulados casos com uma porcentagem 
maior de EGR pois o trocador foi projetado para operar com essa máxima vazão de gases. O 
aumento da porcentagem de massa de gases a serem recirculados impacta diretamente na 
diminuição do valor da potência: a porcentagem de 5% para 8% de EGR impacta em 5% na 
potência, e de 8 para 12%de EGR essa queda aumenta para 6,5%, enquanto isso o valor da 
integral que identifica a possibilidade de detonação diminui. Quando se analisa o impacto do 
aumento da %EGR na formação de NOx, os resultados são ainda mais expressivos: de 5% para 
10%EGR há na redução de 34% nas emissões de NOx. A formação de CO diminui, mas não 
significativamente. Por todos esses motivos é importante encontrar a quantidade ótima de gases 
recirculados, para que se possa ter uma queda considerável na formação de NOx e na intensidade 
da detonação sem perda significativa na potência. 
A análise realizada sobre a importância do intercooler e do trocador de calor do EGR, 
ajudou a entender qual destes tem mais influência nos parâmetros de desempenho, nos picos de 
temperatura e pressão do cilindro, no índice de detonação do motor e nas emissões. Conclui-se 
que os dois equipamentos auxiliam muito na diminuição da temperatura de admissão da mistura 
pelo cilindro, diminuindo consideravelmente a detonação, além de reduzir a temperatura da 
zona queimada e consequentemente a emissão de NOx. Mas o uso do intercooler mostrou-se 
mais importante para evitar a detonação. O sistema sem o IC, a potência tem uma redução de 
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cerca de 12%, e uma maior formação do NOx, cerca de 11%, comparado com a ausência do 
trocador de calor.  
Outra análise importante, foi identificar qual o tipo de configuração do trocador de calor 
era mais adequado com o motor turbo-alimentado. Para o motor analisado da Peugeot (PSA 
Group) o trocador de alta pressão é o mais adequado, pois auxilia na diminuição da detonação 
e na emissão de NOx. Isso é devido a menor temperatura da mistura admitida pelo cilindro. 
Outro fator importante, que outros estudos apresentaram, que para trocador do EGR de 
baixa pressão aumenta a emissão de CO, mas para este motor neste estudo obteve-se a mesma 
quantidade emitida. 
A partir dos estudos realizados constatou-se que o ponto de ignição tem mais impacto 
na detonação do que enriquecer a mistura e a quantidade de EGR. Mas é importante conciliar 
o atraso da centelha com o EGR e o enriquecimento da mistura, este é o melhor caminho. Pois 
atrasar o ponto de ignição auxilia para evitar a detonação mas prejudica a potência, quando se 
enriquece essa potência aumenta devido a um tempo menor de combustão e por ter mais 
combustível na mistura, deste modo aumentando o valor da integral, mas não suficiente para 
detonar nos casos analisados. Quando se enriquece a mistura a formação de NOx diminui, em 
contrapartida a formação de CO aumenta, mas o valor da integral diminui.  
Conciliar a quantidade que se deve enriquecer a mistura e quanto se deve atrasar o início 
da combustão também é um ponto chave que varia com os parâmetros de operação do motor e 
com a quantidade de gases recirculados e fluxo de gases de escape pela a válvula waste gate. 
Este trabalho visou mostrar que o modelo numérico é uma ferramenta eficaz para 
analisar as tendências da performance do motor operando de diversas configurações mecânicas. 
Além de apresentar resultados satisfatórios, mostrando uma tendência apresentada por outros 
autores, quanto ao uso do turbo compressor com EGR-HP em um motor dedicado a etanol para 
a prevenção da detonação e principalmente na redução da formação do NOx. A maioria dos 
resultados encontrados seguiram tendências apresentadas por outros autores sobreo uso do 








5.1 SUGESTÃO PARA TRABALHOS FUTUROS 
 
As sugestões para trabalhos futuros são: 
Calibração do modelo do motor turbo-alimentado com EGR com os dados 
experimentais que serão medidos pelo IMT e são necessários para a predição dos resultados 
com mais precisão.  
Implementar o modelo de injeção direta para auxiliar as outras tecnologias para reduzir 
o consumo de combustível, as emissões, a detonação e aumentar o rendimento térmico do 
motor. 
Estudar a influência da %EGR e %WG na análise exergética do motor. 
Estudo do uso de EGR estratificado, ou seja, com os dois arranjos do trocador, onde em 
cada regime de operação do motor seria acionado o melhor arranjo. Apesar dos resultados 
apresentados mostrarem que o arranjo de alta traz mais benefícios que o baixa, vale ressaltar 
que o modelo matemático pode ser utilizado para outros motores desta maneira o EGR 
estratificado pode ser um recurso para auxiliar as vantagens dos dois arranjos de trocador.  
Utilização de outros modelos de formação outros poluentes, como de hidrocarbonetos 
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A. 1 - FUNÇÕES DE WIEBE 
 
A função de Wiebe é amplamente utilizada para determinar a fração de massa queimada 
e constitui um método conveniente para descrever o perfil da liberação do calor na combustão. 
A função simples de Wiebe é mais utilizada em motores ICE e a função dupla em ICO, mas há 
estudos que indicam que quando há injeção direta (ID), a função dupla descreve melhor o 
fenômeno da combustão (YELIANA et al., 2011). 
 Os parâmetros da função de Wiebe, duração da combustão (b), m (fator de forma) e 
do de eficiência (a = log(1-𝜂𝑞𝑢𝑒𝑖𝑚𝑎)) foram calibrados a partir de dados experimentais, 
realizados pelo Instituto Mauá de Tecnologia e de um modelo de diagnose, modelado por um 
integrante do projeto. Os valores dos fatores da curva dupla de Wiebe, tais como o fator de 
ponderação (p), o fator de forma de cada parte da combustão (1,2), fatores de eficiência (1,2), 
foram escolhidos a partir de valores típicos e baseando nos dados experimentais.  
Neste anexo é apresentada a influência dos fatores das funções de Wiebe simples e dupla 
respectivamente apresentadas nas Eqs. A.1 e A.2, a fim de mostrar como os valores de cada 
parâmetro influencia a curva da fração de massa queima e na curva de liberação de calor. 





]                                  (A.1) 
Onde: 
𝑥𝑏(𝜃) é massa queimada em função do eixo do virabrequim; 𝜃𝑠 é posição angular do 
virabrequim no momento da centelha; 𝜃 é posição angular do virabrequim instantânea; 𝜃𝑑 é 
duração da combustão; m é fator de forma, que define a forma da curva de liberação de calor; 
log(1 − 
𝑐
) é parâmetro de eficiência, determina a fração de combustível queimada ao final da 
combustão; e 
𝑐
 é a eficiência da queima. 










]) (𝐴. 2) 
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Onde: p é um fator de ponderação entre as duas etapas da combustão, i são fatores de 
forma, mas se calcula por: (mi+1), i são fatores de eficiência da combustão a qual é descrita 
pela Eq.A.3. 
 𝛼𝑖 = [𝑎𝑖
(−1 𝑚𝑖⁄ )]∆𝜃𝑖                                                     (A.3) 
Quando o índice i for 1 indica a combustão completa onde o fator p multiplica cada 
parte função de Wiebe dupla, que ocorre numa duração e com uma eficiência de queima 
diferentes da segunda parte (índice 2) onde é uma fração da combustão como um todo. Desta 
forma a função dupla de Wiebe tem dois parâmetros de forma, de eficiência da combustão e de 
duração da combustão.  
A derivada da função simples e da dupla também são analisadas, e são descritas pelas 













































]     (A.5) 
 
A.1.1 FUNÇÃO SIMPLES DE WIEBE 
 
Primeiramente será analisada a função simples de Wiebe variando inicialmente a, fator 
de eficiência, em valores entre 3 e 10, os quais são valores típicos utilizados em literatura, e 
mantendo m=2 e a duração da combustão de 40o, o início da combustão é 340º (Figura A-1 e 
Figura A-2).  
Posteriormente manteve-se a como 𝑙𝑛(1 − 𝜂𝑞𝑢𝑒𝑖𝑚𝑎), onde a eficiência da queima de 
99,9% assim o valor  do fator de eficiência da combustão é a=6,9, variou-se m de 1 a 3, que são 
valores usuais também  da literatura (RAMOS, 1986),(LANZAFAME, 1999) como 
mencionado no Capítulo 2 (Figura A-3 e Figura A-4).  
 Quando a curva alcança o valor igual a 1, isso corresponde a massa total queimada, na 
Figura A-1 percebe-se que quando a=3 o valor da fração mássica “demora” mais tempo para se 
tornar 1, à medida que se aumenta o valor do parâmetro de eficiência o tempo que se leva para 
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chegar ao valor unitário diminui. Este efeito também é percebido na derivada, a curva com 
menor fator a possui uma menor amplitude e uma maior comprimento. 
 
Figura A-1 – Efeito do parâmetros de eficiência da combustão pra a função simples de Wiebe. 
 
Figura A-2 – Efeito do parâmetro de eficiência da combustão na derivada da função simples de Wiebe. 
O fator m influencia na forma da curva da função de Wiebe, quando se tem m=2 que é 
o valor mais usual (HEYWOOD, 1988; MELO; MACHADO; SERRÃO, 2014; RAMOS, 
1986),possui uma inclinação menos acentuada como de m=1 e a combustão não tão lenta como 
m=3. Nota-se que curva tem um formato de “S” (Figura A-3), como é exposta na literatura 
(YELIANA et al., 2011). Isso reflete também na derivada da função simples de Wiebe, 
antecipando o ápice da combustão (Figura A-4).  







Efeito do parâmetro a na função simples de Wiebe












































Efeito do parâmetro a na função simples de Wiebe



















Figura A-3 – Efeito do parâmetro do fator de forma na função simples de Wiebe. 
 
Figura A-4 – Efeito do parâmetro do fator de forma na derivada da função simples de Wiebe. 
Observando as Figuras I-3 e I-4, nota-se que 50% de massa queimada ocorre no ângulo 
de 364º, para m=1. Para m=2 este valor é 371o e m=3 é 374o isso significa que, quanto menor 
o fator de forma, a mesma quantidade de massa é queimada em um ângulo de manivela menor.  
O fator mais importante na função de Wiebe é o parâmetro da duração da combustão 
(Δcomb). A Figura A-5e na Figura A-6apresentam como esta variável influencia na função de 
Wiebe e em sua derivada, (manteve-se a=6,9 e m=2).  
Este parâmetro varia de acordo com o combustível e condições de operação do motor, 
para o etanol hidratado (E95h) no motor aspirado ensaiado este valor foi na média de 35,9o em 
carga plena e rotações de 1000 a 6500 rpm. Variou-se de 25 a 55 graus de ângulo de manivela, 
para abranger uma variação grande e demonstrar o efeito desse parâmetro. 






























































Figura A-5 – Efeito da duração da combustão na função simples de Wiebe. 
 
Figura A-6 – Efeito da duração da combustão na derivada de Wiebe. 
Durações menores possuem um pico maior na derivada e um tempo menor para a massa 
total ser queimada, e uma curva mais acentuada, ou seja, alcançando o valor de fração queimada 
igual a 1 mais rápido que as demais. Já quando se tem uma duração maior a inclinação da função 
de Wiebe não é tão acentuada apesar do fator de forma ser o mesmo a distribuição da massa 
queimada por ângulo de manivela é mais uniforme ao longo do tempo. 
 
A.1.2 FUNÇÃO DUPLA DE WIEBE 
 
As análises do efeito dos parâmetros de eficiência, forma e duração da combustão são 
realizadas para função dupla de Wiebe também. Mas na função dupla os parâmetros  de 
eficiência são os alfas (i), que foram descritos pela Eq. A.2, os fatores de forma são os betas 
(i), as durações da combustão (Δcombi). Na função dupla além desses parâmetros existe mais 




























































o parâmetro de ponderação (p), o qual reflete a influência da função de Wiebe no perfil de 
queima da massa, e quão rápido é queimada a massa. 
Nesta etapa a primeira análise, se variou o parâmetro p, fator de ponderação da função 
dupla. Variou-se de zero a um, este parâmetro, a Figura A-7 mostra a fração de massa queimada 
e a derivada que representa a liberação de calor na Figura A-8, mantendo 1=7, 2=6, m1=m2=2, 
Δcomb1=40, Δcomb2=25. 
 
Figura A-7 – Efeito do fator p na função dupla de Wiebe. 
 
Figura A-8 – Efeito do fator p na derivada da função dupla de Wiebe. 
O efeito deste parâmetro é a influência no perfil de queima, quando se tem p=0 a curva 
é mais inclinada comparada com as outras, à medida que o valor do fator aumenta essa 
inclinação diminui, e isso reflete no pico da massa queimada, quando se tem p=0 até 0,45 esse 
pico ocorre antes de 360o, a partir de p=0,65 este pico é posterior a este ângulo e a maior parte 
da combustão acontece entre 360 e 380. Manteve-se o fator para as outras análises sendo 0,75, 
por ser um valor encontrado na literatura (YELIANA et al., 2011) onde o estudo utiliza uma 
mistura etanol com gasolina (84% etanol). 









































































A próxima análise a ser apresentada é a influência do parâmetro1, como este parâmetro 
é em função do parâmetro de a1 e Δcomb1, como apresentado na Eq. A.3, mantendo a duração 
fixa, portanto o parâmetro1 vai variar em função apenas do a1. Manteve-se a2=6 (2=0,2401), 
m1=m2=2, Δcomb1=40, Δcomb2=25, p=0,75.  
O parâmetro de eficiência da função dupla de Wiebe, assim como na função simples, 
indica que quando tem um valor baixo (a=3) a curva é menos inclinada, demorando mais tempo 
para que a fração de massa queimada seja igual a 1. Para um mesmo ângulo a fração de massa 
queimada é menor que para um a maior. Escolhendo o ponto de 360o a fração queimada para 
a=3 é 20%, para a=7 este valor é cerca de 30% e para a=10 é 38%, ou seja, para uma mesmo 
intervalo de ângulo quando maior o fator de eficiência mais massa é queimada. Este fenômeno 
é refletido na derivada da função que quanto maior este parâmetro maior o pico, onde se tem o 
ápice da combustão (Figura A-9 e Figura A-10).  
 
Figura A-9 – Efeito do parâmetro 1 na função dupla de Wiebe. 
 
Figura A-10– Efeito do parâmetro 1 na derivada da função dupla de Wiebe. 




































































Depois de variar o parâmetro de eficiência 1 agora manteve-se constante este 
parâmetro, para estudar a influência do 2, assim como o 1 o 2 é em função do a2, Δcomb2 
(como a Eq. A.2 demonstra), mas como a Δcomb2 está sendo mantida constante, o único 
parâmetro que altera o 2 é o a2. Manteve-se constante os seguinte parâmetros:1=0.2401 (a1=6 
e Δcomb1=40) m1=m2=2, Δcomb2=25, p=0,75. A Figura A-11 e a Figura A-12 apresentam 
esta influência na função dupla e na sua derivada respectivamente.  
 
Figura A-11 – Efeito do parâmetro 2 na função dupla de Wiebe. 
 
Figura A-12– Efeito do parâmetro 2 na derivada da função dupla de Wiebe. 
A influência do parâmetro de eficiência 2 (2) não é tão evidente como 1. A inclinação 
das curvas não se altera tanto como no caso do 1, assim como a diferença dos picos na derivada 
e a distribuição de queima por tempo é mais uniforme.  
Após o estudo do parâmetro de eficiência, o estudo será sobre o parâmetros de forma, 
primeiramente variou-se m1 e mantendo os outros parâmetros constantes a1=7, a2=6, m2=2, 
p=0,75, Δcomb1=40, Δcomb2=15, na Figura A-13 e na Figura A-14, apresentam como este 
fator de forma interfere na função dupla.  







Efeito do parâmetro de eficiência (alfa2) na função dupla de Wiebe




























































Figura A-13 - Efeito do m1 na função dupla de Wiebe. 
 
Figura A-14– Efeito do m1 na derivada da função dupla de Wiebe. 
Como o fator de forma 1(m1) é referente a 40
o de duração de combustão a sua influência 
na função dupla é a mesma que da função simples. Para um mesmo ângulo quando menor o 
valor do parâmetro de forma, menor será a fração de massa queimada. Já na curva da derivada 
observa-se que o maior pico é para o menor fator pois sua inclinação é maior, ou seja, a maior 
parte da massa é queimada até 365o enquanto para m=3 esse valor é de 370o. 
Após variar m1 variou-se m2 e mantendo os outros parâmetros constantes: a1=7, a2=6, 
m1=2, p=0,75, Δcomb1=40, Δcomb2=25, na Figura A-15 e na Figura A-16 apresentam que 
fator de forma 2 a influência na função dupla de Wiebe e em sua derivada respectivamente.  
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Efeito do parâmetro m1 na função dupla de Wiebe














Figura A-15 – Efeito do m2 na função dupla de Wiebe. 
 
Figura A-16 – Efeito do m2 na derivada da função dupla de Wiebe. 
Assim como 2 m2 possui menor influência nas curvas, a Figura A-15 a inclinação é 
maior para m2=1 como se esperava e como aconteceu nos outros casos analisados, mas a 
diferença da inclinação entre m2=1 e m2=3 é bem menor que quando variou-se m1.  Já na 
derivada acontece o contrário que no caso do m1, quando se tem maior m2 o pico é maior já o 
caso de m1 não. 
O último parâmetro a ser variado é a duração de combustão na função dupla de Wiebe, 
assim como na função simples, é o fator mais importante, o qual varia em função da rotação, 
carga do motor, razão ar combustível e do tipo de combustível. É importante ressaltar que a 
duração de combustão impactara no valor do fator de eficiência da função dupla de Wiebe 
(1,2), mesmo mantendo a1,2 constante, como pode ser observado na Eq. A3. Os parâmetros 
utilizados foram: a1=7, a2=6, m1=2, m2=2, p=0,75, Δ1=40
o. A Figura A-17 e a Figura 
A-18mostram o efeito da Δ2na função dupla de Wiebe e na sua derivada respectivamente.  







Efeito do parâmetro m2 na função dupla de Wiebe






































Efeito do parâmetro m2 na função dupla de Wiebe














Figura A-17 – Efeito da Δ2, na derivada da função dupla de Wiebe. 
 
Figura A-18 - Efeito ao Δ2 na derivada da função dupla de Wiebe. 
As Figuras A-19 e A-20, demonstram que quando se tem uma menor duração de 
combustão na segunda parte da combustão nota-se dois picos de combustão na Figura A-18, e 
sua inclinação é maior também (Figura A-17).  
A influência da duração da combustão 1 é mais nítida, o formato de “S” é mais nítido 
na curva onde Δ1 é menor (28o), para o mesmo ângulo a fração de massa queimada é maior para o 
menor Δ1 e ao mesmo tempo é onde atinge o 100% da queima antes, isso fica evidente na curva da 
Figura A-20 onde o pico maior é para 28o, pois quando se tem uma duração maior o tempo para se 
queimar é maior consequentemente. 









Efeito do parâmetro duração da combustão 2 na derivada função dupla de Wiebe


















Efeito do parâmetro duração da combustão 2 na função dupla de Wiebe































Figura A-19 - Efeito da Δ1 na função dupla de Wiebe. 
 
Figura A-20 - Efeito da Δ1 na derivada da função dupla de Wiebe. 
 
A.1.3 COMPARAÇÃO ENTRE AS FUNÇÕES DE WIEBE 
 
Após as análises de cada parâmetro nas duas funções, realizou-se uma comparação entre 
as duas funções, utilizando m=m1=m2=2, a=a1=7, a2=6, variando o fator de ponderação. A 
Figura A-21 apresenta as funções e a Figura A-22a derivada das funções.  
 







Efeito do parâmetro duração da combustão 1 na função dupla de Wiebe



































Efeito do parâmetro duração da combustão 1 na derivada função dupla de Wiebe


















Comparação das duas funções de Wiebe






























Figura A-21 – Comparação entre as funções de Wiebe, variando o fator p. 
 
Figura A-22– Comparação entre as derivadas das funções de Wiebe, variando o fator p. 
Nota-se que a função simples de Wiebe tem uma menor inclinação e, portanto, para um 
mesmo instante o total de massa queimada é menor (Figura I-21). Já o fator de ponderação 
maior faz que uma maior fração mássica seja queimada em menor tempo. Mas Na Figura I-22 
o pico mais elevado é para a função dupla com o fator de ponderação 0.55, mas a função simples 
possui praticamente o mesmo pico que a curva dupla com p=0.75. 
 
A.1.4 INFLUÊNCIA DE CADA FUNÇÃO NAS CURVAS DO MOTOR 
 
A última análise de comparação das funções de Wiebe, é como estas refletem na curva 
de pressão do motor e nos outros parâmetros de desempenho. A Figura A-23 apresenta a função 
simples com a=7 e m=2 e duração da combustão =40o. A função dupla manteve-se a1=7 e a2=6 
e m1=m2=2, 1=40o e 2=25o, variou-se o fator de ponderação os valores adotados foram: 
p=0,15, p=0,55 e p=0,75. 
Esta análise manteve-se todos parâmetros do motor constante, 1500rpm, =1, E95h, 
plena carga. Os dados geométricos do motor estão no Capítulo 4.  






Comparação das duas funções de Wiebe














Figura A-23– Curva pressão versus ângulo de manivela variando os parâmetros das funções de Wiebe. 
Afim de se ter uma análise mais detalhada ampliou-se a Figura A-23 para que se pudesse 
observar os picos de pressão (Figura A-24). Nota-se que o maior pico é para a função dupla 
com p=0,15, a função simples tem o menor pico, isso refletirá na tendência de ocorrer 
detonação, já que a pressão dentro do cilindro é um dos parâmetros que influenciam este 
fenômeno, este valor e outros parâmetros podem ser observados na Tabela I-1. 
 
Figura A-24 – Figura A-23 ampliada. 
A diferença entre o maior pico, Wiebe duplo (p=0,15) para o menor que é o Wiebe 
simples, já para comparando as funções duplas para p=0,15 o pico é maior do que para p=0,75. 








































































Potência [kW] 8,31 8,25 8,23 8,11 
Torque [Nm] 26,44 26,26 26,11 25,83 
t[%] 36,9 36,65 36,43 36,01 
v[%] 70,57 70,58 70,57 70,58 
cec [g/kWh] 353,77 356,04 358,1 362,29 
Indicador de 
detonação 
Não Não Não Não 
Valor da 
integral (I) 
0,5740 0,6426 0,7037 0,8555 
Nota-se que para o Wiebe duplo com p=0,15 o parâmetro de indicação de detonação é 
maior, apesar do motor não detonar, a função simples possui melhores valores na potência 
torque consequentemente o torque, mas essa diferença não é significativa. O rendimento 
térmico, volumétrico e o consumo especifico não se alteram substancialmente. Como os 
parâmetros da função dupla não foram estipulados a partir de dados experimentais, eles 
mostram resultados qualitativos, diferente da função simples.  
Outro parâmetro importante é a temperatura dos gases queimados e a temperatura dos 
gases não queimados, por se tratar de um modelo para determinar a fração de massa queimada.  
Afim de observar melhor as temperaturas, separou-se as temperaturas da zona queimada 
e não queimada, apresentada nas Figuras I-25 e 26 respectivamente. Nota-se que o maior pico 
da temperatura dos gases não queimados é para o Wiebe duplo com p=0,15, por isso a tendência 
de detonar é maior, por isso junto com a pressão a temperatura é um parâmetro que influente 
na tendência e na intensidade da detonação. O maior pico para a temperatura dos gases 
queimados ocorre também para Wiebe duplo (p=0,15), favorecendo a formação de NOx.  





Figura A-25 – Influência da função de Wiebe no perfil da temperatura dos gases não queimados. 
 
Figura A-26– Influência da função de Wiebe no perfil da temperatura dos gases queimados 
 
B. CÁLCULO DE PROPRIEDADES 
Os resultados para o oxigênio estão apresentados nas Figuras B-1 a B-3, sendo o calor 
específico, entalpia e entropia respectivamente. Os desvios médios entre a tabela (CHASE et 
al., 1985) e o resultados, para estas propriedades respectivamente, foram 0,012%, 0 % e 
0,020%. 

















Comparção entre as funções de Wiebe
 
 
Tu - Wiebe duplo (p=0.75)
Tu -  Wiebe duplo (p=0.55)
Tu - Wiebe duplo (p=0.15)
Tu - Wiebe simples 


















Comparção entre as funções de Wiebe
 
 
Tb - Wiebe duplo (p=0.75)
Tb - Wiebe duplo (p=0.55)
Tb - Wiebe duplo (p=0.15)




Figura B-1 –Comparação dos valores tabelados com os valores obtidos com o polinômio do calor 
específico a pressão constante para O2. 
 
Figura B-2–Comparação dos valores tabelados com os valores obtidos com o polinômio da entalpia 
para O2. 
 




A Tabela B-1apresenta os valores dos desvios encontrados entre os valores tabelados 
por Janaf (CHASE et al., 1985) e os valores obtidos a partir do polinômios, para as outras 11 
espécies presentes nos gases de combustão. 
Tabela B-1 – Valores dos desvios médios do calor especifico, entalpia e entropia das outras 
espécies de combustão. 
Espécie 
Desvio médio da 
Calor especifico [%] 
Desvio médio da 
Entalpia [%] 
Desvio médio da 
Entropia [%] 
Ar 0 0 0,03 
CO 0,028 0,009 0,003 
CO2 0 0 0 
H 0 0 0 
H2 0,021 0,001 0,008 
OH 0,047 0,002 0,014 
O 0,004 0 0 
N 0,001 0 0 
N2 0,007 0 0,002 
NO 0,006 0 0 
NO2 0,006 0 0,0021 
Finalmente, para o etanol, os resultados estão apresentados nas Figuras B-4 a 4-6 para 
o calor específico a pressão constante, entalpia e entropia respectivamente, e os desvios médios 





Figura B-4 – Comparação entre os resultados obtidos com os valores tabelados para o calor específico 
a pressão constante para Etanol. 
 
Figura B-5–Comparação entre os resultados obtidos com os valores tabelados para o calor específico a 
pressão constante para Etanol. 
 
Figura B-6 – Comparação entre os resultados obtidos com os valores tabelados para o calor específico 




C. RESULTADOS MODELAGEM DO EQUILÍBRIO QUÍMICO 
 
O modelo desenvolvido foi validado a partir do software Gaseq®. Escolheu-se este 
software pois é amplamente utilizado, foi desenvolvido pela NASA, possui algumas opções de 
operação, além de ser um software livre. Para essa validação adequou-se o modelo para que 
tivesse as mesmas condições que o Gaseq® pode operar, escolheu-se o número de espécies (10), 
o combustível sendo metano e octano reagindo com o ar, sendo 21% O2 e 79%N2e mistura 
estequiométrica. Outra validação realizada foi com a literatura GALLO (1990), com 12 
espécies, utilizando etanol e mistura rica e pobre e o ar úmido. 
A validação do modelo foi realizada para várias pressões, tipos de combustíveis, relação 
ar combustível. Foram escolhidas algumas validações para apresentar, mas as tendências foram 
similares as apresentadas. 
 
C.1 VALIDAÇÃO DO MODELO COM GASEQ® 
 
A validação por meio do Gaseq® ocorreu para octano e metano para 1bar ,10bar e 60 
bar. Escolheu apresentar os resultados com octano a 1bar, e metano a 60 bar, ambos com mistura 
ar combustível () estequiométrica. As espécies foram separas pela ordem de grandeza de suas 
frações molares, as Figuras C-1 a C-4 apresentam esta comparação com octano. 
 
Figura C-1 – Comparação do modelo do equilíbrio químico desenvolvido com o Gaseq® para 




Figura C-2 – Comparação do modelo do equilíbrio químico desenvolvido com o Gaseq® para N2, H2O 
e CO2 para o octano a 1bar. 
 
Figura C-3 – Comparação do modelo do equilíbrio químico desenvolvido com o Gaseq® para O, NO, 
H2para o octano a 1bar. 
 
Figura C-4 – Comparação do modelo do equilíbrio químico desenvolvido com o Gaseq® para OH e H 
para o octano a 1bar. 
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Os desvios encontrados para o intervalo de temperatura de 600K a 1200K, para as 
seguintes espécies: CO, O2, OH, H, O, H2 e NO são altos, porém não significativo tendo em 
vista que os valores das frações molares destas espécies são da ordem de 10-10 a 10-13, ou seja, 
tão pequenas que não afetam substancialmente o valor final. Já para os outros elementos os 
valores obtidos estão condizentes e apresentam um desvio menor que 0,2%. Analisando os 
resultados também se observa que para algumas espécies como CO2, H2 e N2 para 3600K há 
um desvio considerável, mas em um processo de combustão no motor não se chega a essa 
temperatura, pois a temperatura máxima da combustão é cerca de 2500K, e os resultados até 
essa temperatura apresentados foram condizentes com o software. As mesmas tendências dos 
resultados podem ser observadas para o metano a 60 bar estão apresentados nas Figuras C-5 a 
C-8.  
 
Figura C-5– Comparação do modelo do equilíbrio químico desenvolvido com o Gaseq® para H2, NO e 
O para o metano a 60 bar. 
 
Figura C-6– Comparação do modelo do equilíbrio químico desenvolvido com o Gaseq® para N2, CO2 




Figura C-7– Comparação do modelo do equilíbrio químico desenvolvido com o Gaseq® para CO e O2 
para o metano a 60 bar. 
 
Figura C-8– Comparação do modelo do equilíbrio químico desenvolvido com o Gaseq® para OH, H 
para o metano a 60bar. 
Mediante o intervalo de temperatura do motor e a ordem de grandeza relevante das 
espécies para a mistura, o modelo desenvolvido apresentou resultados muito próximos do 
software, satisfazendo o objetivo. 
 
 
C.2 VALIDAÇÃO DO MODELO COM A LITERATURA 
 
Afim de verificar a acuidade dos resultados obtidos comparou-se também com outro 
modelo, operando com etanol e misturas rica e pobre em diferentes pressões também. A Tabela 
C-1 e Tabela C-2 apresentam os valores da literatura para o etanol, mistura rica (=0,8) a 10 bar 




Observando os valores da literatura com o do modelo, nota-se que os maiores desvios 
encontrados, são para temperatura de 700K para as espécies H, H2, OH, O, NO e N, mas 
analisando a ordem de grandeza da fração molar destas espécies, tem-se que são em torno de 
10-15 a 10-33 desta maneira os desvios se tornam desprezíveis, pois essa quantidade é 
praticamente zero na mistura. Esta mesma tendência é encontrada na validação comparando o 
modelo com o Gaseq® mesmo se tratando de outro combustível, ar e razão ar combustível.  
 




700 1200 2000 2500 3000 3500 4000 
N2 6,36E-01 6,36E-01 6,36E-01 6,36E-01 6,36E-01 6,36E-01 4,93E-01 
O2 2,64E-31 2,09E-18 1,48E-10 1,46E-08 1,06E-07 1,04E-06 1,60E-02 
CO2 1,34E-01 1,26E-01 1,14E-01 1,13E-01 1,16E-01 1,15E-01 7,78E-03 
H2O 1,36E-01 1,44E-01 1,57E-01 1,58E-01 1,54E-01 1,55E-01 2,37E-02 
CO 8,09E-03 1,63E-02 2,85E-02 2,96E-02 2,63E-02 2,74E-02 1,06E-01 
H2 7,73E-02 6,91E-02 5,69E-02 5,58E-02 5,90E-02 5,79E-02 5,00E-02 
NO 3,36E-22 3,25E-13 8,36E-08 2,15E-06 9,86E-06 4,94E-05 2,71E-02 
OH 1,18E-18 2,31E-11 6,49E-07 8,63E-06 2,58E-05 9,40E-05 4,73E-02 
N 5,87E-33 1,15E-19 6,14E-12 8,44E-10 1,33E-08 1,45E-07 5,54E-04 
H 7,83E-15 2,62E-09 5,33E-06 3,70E-05 8,78E-05 2,29E-04 1,45E-01 
O 2,05E-31 1,20E-18 6,79E-11 6,25E-09 4,35E-08 4,14E-07 7,76E-02 
Ar 7,61E-03 7,61E-03 7,61E-03 7,61E-03 7,61E-03 7,61E-03 6,06E-03 
Tabela C-2 – Resultados obtidos das frações molares com o modelo desenvolvido, para etanol, =0,8 a 
10bar. 
Temperatura [K] 700 1200 2000 2500 3000 3500 4000 
Ar 7,61E-03 7,61E-03 7,61E-03 7,61E-03 7,61E-03 7,61E-03 6,06E-03 
CO 1,34E-01 1,26E-01 1,14E-01 1,13E-01 1,16E-01 1,15E-01 7,78E-03 
CO2 8,09E-03 1,63E-02 2,85E-02 2,96E-02 2,63E-02 2,74E-02 1,06E-01 
H 7,76E-15 2,62E-09 5,33E-06 3,70E-05 8,78E-05 2,29E-04 1,45E-01 
H2 7,73E-02 6,91E-02 5,69E-02 5,58E-02 5,90E-02 5,79E-02 5,00E-02 
H2O 1,36E-01 1,44E-01 1,57E-01 1,58E-01 1,54E-01 1,55E-01 2,37E-02 
OH 1,07E-18 2,31E-11 6,49E-07 8,63E-06 2,58E-05 9,40E-05 4,73E-02 
O 2,01E-31 1,20E-18 6,79E-11 6,25E-09 4,35E-08 4,14E-07 7,76E-02 
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O2 2,60E-31 2,09E-18 1,48E-10 1,46E-08 1,06E-07 1,04E-06 1,60E-02 
N 5,83E-33 1,15E-19 6,14E-12 8,44E-10 1,33E-08 1,45E-07 5,54E-04 
N2 6,39E-01 6,39E-01 6,39E-01 6,39E-01 6,39E-01 6,39E-01 3,49E-01 
NO 6,33E-24 8,02E-15 2,19E-09 6,21E-08 3,06E-07 1,61E-06 1,70E-03 
A próxima comparação será para etanol a 100 bar mistura pobre (=1.2), a Tabela C-3 
apresenta o desvio encontrado para esta análise. O desvio foi obtido pela Eq. c.1.   
𝑑𝑒𝑣𝑖𝑜𝑖 =  (
𝑣𝑎𝑙𝑜𝑟 𝑑𝑎 𝑙𝑖𝑡𝑒𝑟𝑎𝑡𝑢𝑟𝑎𝑖−𝑣𝑎𝑙𝑜𝑟 𝑎𝑢𝑡𝑜𝑟𝑖
𝑣𝑎𝑙𝑜𝑟 𝑑𝑎 𝑙𝑖𝑡𝑒𝑟𝑎𝑡𝑢𝑟𝑎𝑖
) 100                           (c.1) 
Tabela C-3 – Valores do desvio percentual encontrado entre o modelo da literatura (GALLO, 1990) e 
o modelo desenvolvido para etanol, =1.2 a 100bar. 
Temperatura [K] 700 1200 2000 2500 3000 3500 4000 
Ar 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 
CO2 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 
CO -0,756 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 
H -1,302 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 
H2 -0,725 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 
H2O 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 
OH -8,399 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 
O -1,343 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 
O2 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 
N -0,696 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 
N2 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 
NO -0,025 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 
Os desvios apresentados na Tabela C-3 também mostram desvio altos para algumas 
espécies a 700K especialmente para OH, mas a fração molar desta espécie a esta temperatura é 
na ordem de 10-11, portanto esse desvio não afeta substancialmente o valor final, já para as 
outras espécies (O, N, NO, H2, H e CO) suas frações molares são ainda menores na ordem de 
10-16, ou seja, os desvios encontrados não representam um problema. Para outras temperaturas 
e espécies os desvios são menores que 0,0001%. 
Após todas as comparações, tanto com o Gaseq®, quanto com o modelo da literatura 
mostrou-se que o modelo de equilíbrio químico desenvolvido atende a necessidade do modelo 
com resultados típicos encontrados na literatura.  
 
 
 
